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摘要：为揭示可听声波对流-固共轭传热特性的调控机制，本文建立了声波入射模型，研究了双侧声波

及仅增加流速对空-空换热系统内流动与传热特性的影响。结果表明，声波与流速增加均可提升空气速

度与湍动能，且声波对湍动能影响更大。当流速增量由 0.0216 增至 0.683 m/s（声压级由 110 增至 140 

dB），平均热流密度分别增长 18.89%和 50.96%，表明声波达到一定值后的传热性能优于仅增加流速的

传热性能。本研究可为可听声波强化空气传热中的实际应用奠定基础。 
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0 前言 

空-空换热系统广泛应用于烟气余热回收、空气冷却、通风等领域，提升其传热性能

对于余热回收利用、提高能源利用率等具有重要作用。强化传热主要包括被动方式与主

动方式，被动强化传热具有通用性较差、成本较高且引起额外流动阻力，相比之下，主

动强化传热可大幅提高传热效率，且不引起额外流动阻力，近年来以声波为代表的主动

强化传热技术研究得到广泛关注。 
由于超声波在空气中衰减严重，因此国内外学者采用可听声波以增强空气传热传质

性能。Adachi 等[1]分析了声波对气流流经高温单柱体传热性能的影响，结果表明在声波

作用下，尾迹涡流区域逐渐靠近柱体表面，使得柱体背面努塞尔数随声压级增大而显著

增大。Ha 和 Yavuzkurt[2]模拟研究了高强度声波对颗粒和液滴传热传质性能，模拟结果

表明随着声激励脉动速度的增大，努塞尔数显著增加。Choi 等[3]将声激励应用至光伏电

池冷却通道，并结合结构优化以提升其冷却性能，研究发现适当的激励频率有效提高了

层流下的冷却性能。Agarwal 等[4]指出可将汽机动静干涉诱导压力脉动作为声激励源用于

汽机冷却，并提出易于强化传热的最佳结构参数。随着可听声波在不同领域的广泛应用，

单侧声波参数的改变对传热特性影响得到广泛研究。姜羽等人[5]模拟研究了声波对空气

圆柱绕流流动和传热特性的影响，结果表明声波改变了涡流的分布特性，传热效率随声

波幅值增大而增加。杨延峰等人[6]研究进一步表明低频和高强度声波可以在热边界层附

近形成强烈的声流扰动，从而强化传热过程。Selcan 等人[7]和 Gendebien 等人[8]通过实验

研究了声共振激励下的对流传热特性，均指出共振频率下声波使传热性能增强。相关研

究为声波强化空气传热的实际应用奠定了基础。 
综上所述，可听声波可通过流动加速效应、涡流效应强化空气传热性能，而其与相



对于增加空气流速的传热效果尚未明确，同时，双侧可听声波作用于空-空换热系统两侧

流道时对传热性能的叠加影响有待深入研究。为此，本文建立声波入射数值计算模型，

探究不同幅值双侧可听声波及仅增加空气流速对换热系统内流动特性的影响作用，对比

声波及流速增加对传热性能的调控机制，研究结果可为改善空-空换热系统性能提供理论

指导与技术支撑。 
1 三维建模 

1.1 物理模型 

本文构建了横掠管束空-空换热系统三维模型，如图 1 所示，模型长、宽、高分别为

600、400 和 150 mm，其中放置 4 个直径为 30 mm 的圆柱型热管，其壁厚为 3 mm。冷

侧空气（蓝色区域，2 m/s，300 K）由左向右流动，热侧空气（红色区域，2 m/s，353 K）

由后向前流动。 

 
图 1 横掠管束空-空换热系统三维模型 

1.2 网格划分 

为确保换热面两侧网格共节点，采用 ICEM 划分四面体网格，同时在换热面附近区

域加密网格以保障计算精度。由于换热系统为对称模型，因此设置对称边界条件以减小

计算量。为兼顾计算精度与计算量，本文建立多套网格系统，对比了不同网格数量下热

流密度变化。如图 2（a）所示，随着网格数量的增加，热流密度增量逐渐减小，为兼顾

计算精度与计算量，本文选择 300 万数量网格系统用于后续计算研究，如图 2（b）所示。

此外，换热管从左至右分别命名为 1，2 和 3。 
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（a）网格无关性分析 （b）网格系统 

图 2 网格划分结果 

2 数值计算模型 

2.1 流场模拟 

本文以空气作为流动介质，采用雷诺时均法与 standard k-ε 模型求解连续性方程、动



量方程与能量方程。基于 Fluent 软件进行流场稳态与瞬态模拟，具体边界条件如下：冷

侧与热侧均为速度入口与压力出口，空气流速与温度如 1.1 节所示，压力-速度耦合采用

SIMPLE 算法，近壁面采用标准壁面函数以建立壁面附近物理量与湍流旺盛区联系，同

时换热面采用耦合热力条件。此外，将稳态计算结果作为瞬态计算初始值，瞬态模拟过

程中时间步长设置为 0.0001 s，待瞬态计算收敛后，选取 10 个声波周期内的流动及传热

特性进行后续分析。 
2.2 声场模拟 

流体中声波为纵波，因此引入余弦函数产生可听声波， 

0 (2 )su u u cos πft= +                       （1） 
式中 f 为声波频率，u0为流体速度，us为声激励速度脉动，其与声压级关系为， 
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式中 SPL 为声压级，uref为空气中声激励速度脉动参考值（4.83 × 10-8 m/s）。此外，声波

通过介质的膨胀压缩沿流动方向传播，并在极短时间内影响不同空间位置的流动特性，

因此引入如下公式表征入口处声波对不同空间位置的同步影响， 
(2 ( ))' x

s s cu u cos πf t= −                    （3） 

式中 x 为不同空间位置与进口界面距离。 
将式（1）-（3）编译为自定义程序，通过改变 us 的值获得不同幅值声波。在瞬态

流场模拟过程中，式（1）程序用于产生不同幅值的声波，每一时间步长内调用式（3）
程序以获得声波对不同空间位置的影响。本文对比了 110-140 dB 下 1000 Hz 声波以及仅

增加流速对流动与传热特性的影响，不同声压级对应 us值如表 1 所示。 
表 1 声压级与对应 us值 

声压级/dB us值/m·s-1 

 0.0216 

 0.0683 

 0.216 

 0.683 

2.3 模型验证 

为验证数值模拟方法可行性，本文对比了数值模拟结果与文献[9]中的实验测量结

果。二维验证模型如图 3（a）所示，将直径为 5 mm 的铜球放置于直径为 115 mm 的圆

柱内，铜球距离底面 200 mm，初始温度为 393 K，研究声波对铜球散热的影响作用。图

3（b）对比了无声波和 133 dB、1000 Hz 声波作用下 60 s 内铜球表面温度变化规律，由

图可知，铜球温度随时间逐渐降低，且声波作用下温度下降更快，无声波和有声波作用

下实验与模拟的温度偏差小于 3 K，可验证数值模拟方法的可行性。 
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（a）验证模型 （b）模拟与实验对比 

图 3 数值模拟方法验证 

3 结果与讨论 

3.1 不同幅值声波对流动特性影响 

图 4-图 6 给出了初始工况，仅增加流速与声波作用下换热系统横截面速度与湍动能

分布特性。由图可知，流速及声波作用对速度与湍动能整体分布特性影响较小，速度最

大值位于换热管 2 与壁面之间狭小区域，且不同换热管后均存在低速区域，而湍动能最

大值集中在换热管 3 前端以及换热管 2 和 3 后部分区域。此外，对比增加流速与声波作

用下速度与湍动能变化规律可知，同等入口速度增量下，声波作用下整体速度较小而湍

动能较大，表明高幅值声波可增强流动不稳定性，从而影响传热特性。 

  
(a) 速度 (b) 湍动能 

图 4 初始工况下横截面速度及湍动能云图 

  
(a) 0.0216 m/s (b) 0.683 m/s 

  



(c) 110 dB (d) 140 dB 

图 5 增加流速及声波作用下横截面速度分布特性：(a)和(b)为仅增加流速，(c)和(d)为声波作用 

  
(a) 0.0216 m/s (b) 0.683 m/s 

  
(c) 110 dB (d) 140 dB 

图 6 增加流速及声波作用下横截面湍动能分布特性：(a)和(b)为仅增加流速，(c)和(d)为声波作用 

为定量揭示增加流速与声波作用对不同空间位置流动特性的影响，在换热管 2 壁面

内外设置监测点，如图 7 所示，其中 w1、n1 监测点分别位于冷侧与热侧流道，h1 监测

点位于换热壁面。 

 
图 7 监测点布置 

图 8 给出了不同条件下 w1 与 n1 测点速度在一个声波周期内脉动特性，以及平均速

度变化规律。由图可知，在一个周期大部分时间内，增加流速条件下测点速度大于声波

影响下的速度，且不同幅值声波作用下测点平均速度基本不变，而在稳态流动下，测点

速度随入口流速增加而增大，且 w1 测点速度增量大于 n1 测点。 
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图 8 增加流速与声波作用下 w1 与 n1 测点速度分布特性 

图 9 对比了不同条件下 w1 与 n1 测点湍动能强度变化规律。由图可知，与增加流速

相比，声波作用对换热器内流场湍动能强度影响更大。当 us低于 0.0683 m/s 时，增加流

速与声波作用下湍动能强度基本一致，而随着 us的继续增大，声波作用下 w1 与 n1 测点

湍动能急剧增大。当声压级达到 140 dB 时，w1 与 n1 测点湍动能分别增大 159.46%和

1112.5%，表明声波对换热管内紊流程度的影响程度高于管外。 
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图 9 增加流速与声波作用下 w1 与 n1 测点湍动能强度变化趋势 

3.2 不同幅值声波对传热性能影响 

图 10 对比了不同条件下 h1 测点热流密度变化特性。由图可知，当 us低于 0.0683 m/s
时，增加流速与声波作用下测点热流密度相近，当 us高于 0.0683 m/s 时，声波作用下热

流密度急剧增大，结合流动特性分析可知，速度变化对传热特性影响较小，而高幅值声

波可使换热器内流场紊流程度加剧，从而对传热效果产生重要影响。 
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图 10 h1 测点热流密度变化特性 

图 11 和图 12 对比了仅增加流速和不同幅值可听声波作用下换热管壁面热流密度分

布特性。由图可知，热流密度沿冷侧流向呈现先增大后减小趋势，随着流速或声压级的

增大，不同换热管壁面热流密度均逐渐增大，当入口流速增量由 0.0216 增至 0.683 m/s
（对应声压级由 110 增至 140 dB），平均热流密度分别增长 18.89%和 50.96%。结合流

动特性研究可知，当声压级达到一定值后，尽管整体速度增量较小，但流场紊流程度增

加，从而促进冷热流体与壁面的热量传递。 
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图 11 不同流速下换热管壁面热流密度分布 图 12 不同声压级下换热管壁面热流密度分布 

为进一步揭示流速增加与声波作用对传热性能的影响，图 13 对比了不同条件下换

热面平均净热流密度变化趋势。由图可知，随着流速与声压级的增大，净热流密度均呈

指数增长趋势，当入口流速增量由 0.0216 增至 0.683 m/s（对应声压级由 110 增至 140 
dB），净热流密度分别增长 148.94 W/m2 和 414.86 W/m2。此外，当入口流速增量小于

0.0683 m/s（对应声压级 120 dB），增加流速的强化传热效果略优于声波强化传热效果，

而当入口流速达到 0.216 m/s（对应声压级 130 dB），声波强化传热效果较好，且热流密

度增长率高于增加流速的增长率。对比结果表明，当声波幅值达到一定值后，其强化传

热性能优于仅增加流速的传热性能。 
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图 13 增加速度与声波作用下净热流密度变化曲线 

4 结  论 

本文构建了声波入射模型，采用数值计算方法探究了可听声波对于流-固共轭传热特

性的影响机制，对比分析了声波作用与仅增加空气流速下空-空换热系统内流动及传热特

性变化规律，研究结论如下： 
（1）可听声波与增加流速均可提升换热系统内空气流动速度与湍动能，且声波作

用下湍动能大于增加流速的湍动能，表明可听声波可增大空气流动的紊流程度，从而促

进冷热流体与换热壁面的热量传递。 
（2）随着流速及声压级的增大，热流密度呈指数增长趋势。当入口流速增量由 0.0216

增至 0.683 m/s（对应声压级由 110 增至 140 dB），换热管壁面平均热流密度分别增长

18.89%和 50.96%，表明当声波幅值达到一定值后，其强化传热性能优于仅增加流速的传

热性能。 
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摘要 

针对 SCO2 布雷顿系统换热器低压侧(p = 8 MPa, Tin = 303 K, G = 1200 kg‧m-2‧s-1, Rein = 42521-42860， q 

= 150 kW‧m-2)，对水平半圆形、圆形和矩形通道(dh = 2 mm) 中 SCO2 湍流混合对流传热进行了数值模拟。

通过观察周向不同位置的壁温和传热系数，分析了不同通道内 SCO2 的流动传热特性。结合截面内流体的

温度、物性云图和二次流矢量图，研究了几何形状和热物性的剧烈变化以及引发的浮升力对传热的作用机

理。最后，对不同通道的换热性能进行了对比，发现圆形通道的换热能力最强，而半圆形通道的传热最差

并且周向传热不均匀性最明显。 

关键词：超临界二氧化碳；对流传热；浮升力效应；周向不均匀性。 

 
0 前言 

超临界 CO2(SCO2)布雷顿循环系统具有热效率高、结构紧凑和应用范围广等优点[1]。这

些优势是由于在循环系统中，CO2 处于超临界状态。图 1 所示为 8 MPa 压力时热物性随温

度和焓值的变化曲线，在拟临界温度(定压比热容峰值所对应的温度)附近，密度和动力粘度

的快速下降可以大大降低压缩机耗功和设备的尺寸，而比热容的快速增长可以提高换热能

力。由于以上优势，SCO2 布雷顿循环被认为是能源领域最具发展前景的动力系统，受到了

学者们的广泛关注[2-4]。但是拟临界温度附近热物性的剧烈变化也会导致传热行为更加复杂，

在 SCO2 布雷顿循环系统中，正常传热、传热强化和传热恶化可能同时发生[5,6]。因此，学者

们对 SCO2的换热性能进行了广泛的研究。 
 

 
图 1 超临界状态 CO2 的物性变化(p = 8 MPa) 

 
在对换热器性能的研究中，学者们发现通道几何形状[7-9]对传热特性也十分重要影响。

Kim 等[10,11]实验研究了 SCO2在竖直圆形、三角形和矩形通道内(dh = 7.8/9.8/7.9 mm)的湍流



传热特性，发现无论通道形状如何，当热流密度较高时都会发生传热恶化，但非圆形通道的

壁温峰值出现位置更早。Zhang 等[12]基于热力学第一定律和第二定律，数值分析了 SCO2在

水平圆形、半圆形和矩形细通道(dh = 1.16 mm)内的流动换热特征，发现圆形通道内的整体对

流换热系数最大而矩形通道内的流动阻力系数最小。Zhang 等[13]采用数值方法研究了水平圆

形和半圆形微管(dh = 2 mm)内 SCO2的局部传热特性，发现当热流密度较低时相同水力直径

的圆形和半圆形通道的局部换热特性基本相同。但是在相对较高的热流密度下，半圆管由于

湍流较弱，比圆管更容易发生换热恶化。许[14]等对 SCO2 在水力直径 0.9 mm 的半圆形和矩

形通道内不同流动方向的流动换热进行了数值模拟，发现水平矩形通道的整体换热性能优于

相同水力直径的半圆形微通道，并且减小热通量、增大质量流量或减小流体流动方向与重力

方向之间的夹角，可提高矩形微通道的整体换热水平。Zhong 等[15]基于 SST k−ω 湍流模型，

研究了 SCO2 在不同流动方向的半圆形和圆形通道中冷却时的局部换热性能。发现由于浮力

效应导致顶部传热恶化，水平半圆形通道内的局部换热系数始终小于圆形通道内的局部换热

系数。通过与现有传热关联式对比，发现对半圆形通道的传热预测较差。并在 Liao-Zhao 关

系式的基础上修正得到一种新的换热系数关系式，保证 93.3%的计算结果误差在±13.5%以

内。Zhang 等[16]对水平矩形微通道(dh=1-2 mm)内四周均匀受热时 SCO2的流动换热进行了实

验研究，讨论了运行参数和通道直径对传热性能的影响。研究发现传热系数的峰值出现在拟

临界温度附近并且随压力的增大向高温方向移动。最后提出了一种新的传热预测关系式，但

是其研究的热流密度范围较小，最大热流密度为 50 kW‧m-2。Zhou 等[17]针对发动机热防护问

题，对 SCO2 在不同高宽比(Hc = 1.83-3.37 mm，Wc = 0.84-2.43 mm)的水平矩形通道下壁面单

侧受热时的流动换热特性进行了数值模拟，发现最佳高宽比约为 0.8。 
本研究针对 SCO2 布雷顿系统换热器低压侧条件(p = 8 MPa, Tin = 303 K, G = 1200 kg‧m-

2‧s-1, Rein = 42521-42860, q = 150 kW‧m-2)，研究水平半圆形、圆形和矩形微通道(dh = 2 mm) 
中 SCO2 湍流混合对流传热特性，为换热器的优化设计提供理论指导。首先，通过观察通道

周向不同位置的壁温和传热系数变化，分析了半圆形、圆形和矩形通道内 SCO2的流动传热

特性。并结合沿程不同截面内流体的温度、物性云图和二次流矢量图，研究了几何形状和热

物性的剧烈变化以及由此导致的浮升力对传热的作用机理。最后，对三种不同截面形状水平

细通道内 SCO2的传热性能进行了对比。 
1 数值方法 
1.1 研究对象与边界条件 

不同截面形状水平细通道的几何模型如图 2 所示，计算通道长 500 mm，包括 150 mm
的绝热段和 350 mm 的加热段，所有通道的水力直径均为 2 mm。管内 SCO2沿 x 轴正方向流

动，重力沿 y 轴负方向。数值计算设置入口温度为 303 K，入口质量流量为 1200 kg‧m-2‧s-1，

出口压力为 8 MPa，加热段给定均匀的热流密度 150 kW‧m-2。 
 

 
图 2  不同截面形状几何模型 



1.2 计算方法与模型验证 
针对三维水平通道内 SCO2 的流动换热过程，其 Reynolds 时均 Navier-Stokes 方程形式

如下：  
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其中，ρ 为密度[kg·m-3]；U 为速度[m·s-1]；μ 为动力粘度[Pa·s]；g 为重力加速度[m·s-2]；

H 为焓值[J·kg-1]；λ 为导热系数[W·m-2·K-1]；cp为比热容[J·kg-1·K-1]； ' '
i ju u− 为 Reynolds 应力

[m2·s-2]； ' '
ju H− 为湍流热流[W·m·kg-1]。 

湍流模型选择在超临界流体流动换热的研究中适应性较好的 SST k-w 模型[18-20]，输运方

程如下所示： 
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湍流模型的更多细节可以在参考文献[21]中找到。 
基于开源软件 OpenFOAM 开发了针对超临界流体传热的内部代码，采用有限体积法对

偏微分方程进行离散求解。由于 SCO2 计算过程中热物性变化较为剧烈，采用修正的 PISO
算法[22]处理压力、速度和温度之间的耦合，并通过时间推进算法获得稳态解。离散格式如下：

非稳态项采用 Euler 隐式格式，对流项采用 OUICK 格式，扩散项采用中心差分格式。建立

SCO2物性数据库并与求解器链接，采用线性插值方法获得不同温度和压力下流体的热物性。

当各方程计算残差小于 10-5 时认为计算收敛。 
针对超临界流体传热过程开发的代码，本团队在之前的工作中已经使用超临界压力 RP-

3 进行了验证[23]，本研究针对 SCO2 在圆管内的传热实验数据进行了验证。图 3 展示了 SCO2

在竖直圆管[24]和水平圆管[25]内流动换热时实验数据和数值计算结果的对比，壁面温度的最

大误差为 1.76%，证明该计算程序可用于 SCO2 对流传热的数值计算。 
 



      
(a) 竖直流动换热                         (b) 水平流动换热 

图 3  实验数据与数值结果对比 

 
1.3 网格无关性验证 

采用 ICEM 软件生成三维结构化网格，轴向方向网格均匀分布。为保证湍流模型的计算

要求，所有通道径向方向首层网格的无量纲壁面距离 y+<1。为满足计算精度并减少计算开

销，对所有通道都进行了网格无关性验证，半圆形通道的计算结果如图 4 所示，表 1 给出

了半圆形通道的网格设置。从图中可以发现，半圆形采用网格 2 时已经可以保证获得网格无

关解。采用相同的方法对圆形和矩形通道进行了网格无关性验证，圆形通道采用网格数量为

117 万(4810×250)，矩形通道采用网格数量为 80 万(3200×250)。 
 

表 1  不同截面形状的网格设置 

截面形状 序号 网格数量 
(截面×轴向) 

网格总数 
(万) 

流体出口温度 
Tb,out (K) 

沿程压降 
Δp (kpa) 

 
半圆形 

网格 1 2640×250 70 308.75 4.9 
网格 2 4320×250 110 308.75 4.9 
网格 3 5120×250 131 308.76 4.9 
网格 4 4320×500 221 308.75 4.9 

 

 
图 4  半圆形通道的网格无关性验证 

 
2 结果与讨论 

在针对不同截面形状水平细通道内 SCO2的流动换热研究中，发现由于浮力效应和截面

几何形状的不规则性，通道周向不同位置的传热存在不均匀性。因此沿着周向方向对半圆形、

圆形和矩形通道分布选取了不同位置的壁面温度进行分析。流体温度和传热系数的计算公式



如下所示：  

 
pA

b
pA

Uc TdA
T

Uc dA




= 


 (6) 

 
,w i b

qh
T T

=
−

 (7) 

其中，Tw,i 为周向不同位置的局部壁面温度，半圆形、圆形和矩形通道内分别选取了 3
个(见图 5)、3 个(见图 7)和 5 个(见图 9)不同位置展示局部壁面温度，A 为通道截面积，q
为加热段的热流密度。 
2.1 半圆形通道内 SCO2 的传热特性 

图 5 所示为半圆形通道内壁温和传热系数随主流焓值变化的曲线，从图中可以看到，

半圆形通道内拐角处(Tw,right)的传热能力最弱，壁温最高可以达到 700 K 左右，而下壁面位置

的传热能力最强，最高壁温仍然低于 330 K。当 Hb = 330 J‧kg-1 时，Tw,right 达到最大值，此时

hw,bottom 也达到峰值。为了分析流体热物性变化对传热的影响，选取加热段入口附近、传热系

数达到峰值和加热段出口附近三个截面进行分析，分别为 Hb = 295、330 和 360 J‧kg-1，结果

如图 6 所示。从图 6 中可以发现，在加热段入口附近(x = 40 mm)，通道内已经出现了分层

现象和二次流动，但是二次流速度较小。拐角处的壁温远远高于其它位置，与温度分布相对

应相对应拐角位置的比热容、导热系数和密度均为截面内最低，说明拐角处的传热能力最弱。

与管中心相比，壁面附近的二次流强度更大，但是二次流动在拐角处却出现堵塞。在二次流

的影响下，低温高密度流体向下流动，因此下壁面位置的换热能力最强壁温最低。通过物性

图发现上壁面位置流体的比热容和导热系数较高，但仍低于下壁面位置的比热容和导热系

数，因此上壁面中心位置的壁温略高于下壁面位置。沿流动方向吸收热量，因此管内流体最

低温度逐渐上升靠近拟临界区域，在 x = 195 mm 截面时，拟临界附近的高比热容和低密度

区域从壁面附近向管中心位置移动。并且观察到密度分层现象加强，二次流速度增大。在浮

升力作用下，hw,bottom 在此时达到峰值。当 x = 325 mm 时，流体吸热温度继续上升，从温度

云图看到管内大部分流体已经跨越了拟临界区域，密度梯度出现了明显下降，因此二次流强

度减弱，Tw,bottom 开始快速上升。Tw,right 逐渐下降但是温度仍然远远高于其它位置，这说明拐

角处由于几何形状的原因导致换热能力本来就较差，但是在二次流的作用下加强了传热恶

化，与二次流相比，几何形状对拐角位置传热的影响更大。 
 

 
图 5  半圆形通道内壁温和传热系数随主流焓值变化 



 
图 6  半圆形通道不同截面内流体温度、比热容、密度、导热系数和二次流速度分布云图 

 
2.2 圆形通道内 SCO2的传热特性 

图 7 所示为圆形通道内壁温和传热系数随主流焓值变化的曲线，从图中可以发现，与

半圆形通道相比，圆形通道的壁面温度大幅度下降，最高壁温为 350 K 左右。沿流动方向，

不同位置的壁面温度随主流焓值增大均单调上升。通道上壁面传热能力较弱壁温较高，下壁

面传热能力较强传热系数较高并且在 Hb = 320 J‧kg-1时出现了局部峰值发生传热强化。因此

选取 Hb = 295、320 和 360 J‧kg-1 三个截面进行分析，结果如图 8 所示。从图 8 中可以看到，

热物性的剧烈变化使得圆形通道内也出现了明显的分层现象，但是与半圆形通道不同，圆形

通道的几何结构使得其热物性的分布呈现左右对称，没有出现局部堵塞的现象。与半圆形通

道的作用机理相同，径向方向的密度梯度在重力作用下形成了二次流动，在二次流的影响下

高比热容和导热系数的流体向通道下部移动，因此下壁面位置的换热能力更强，对流传热系

数在 Hb = 320 J‧kg-1时出现了局部峰值。在 Hb = 320 J‧kg-1 之前，由于拟临界区域热物性的剧

烈变化，在二次流动的作用下 hw,bottom 沿程单调上升，hw,right 缓慢下降而 hw,top 快速下降，因

此 Tw,top 快速增加而 Tw,right 和 Tw,bottom 的增长速度明显缓慢。Hb = 320 J‧kg-1 之后，由于管内流

体已经跨越了拟临界温度，物性变化明显减弱，因此二次流速度减小，浮升力对下壁面的传

热加强效应弱化。与之相对应，hw,right 和 hw,bottom 快速下降而 hw,top 的下降速度反而变缓，因

此 Tw,right 和 Tw,bottom 快速增加而 Tw,top 的增长速度下降。说明在圆滑的水平通道内，热物性的

剧烈变化所导致的浮升力作用在拟临界区域对通道下壁面起到传热强化但却使得通道上壁

面的换热能力下降，当流体温度逐渐远离拟临界温度时，浮升力对传热的作用也减弱。 
 



 
图 7  圆形通道内壁温和传热系数随主流焓值变化 

 
图 8  圆形通道不同截面内流体温度、比热容、密度、导热系数和二次流速度分布云图 

 
2.3 矩形通道内 SCO2的传热特性 

图 9 所示为矩形通道内壁温和传热系数随主流焓值变化的曲线，由于通道内的传热特

性左右对称，因此只选取了通道的左半段进行展示。从图中可以看到，矩形通道内壁温和传

热系数的变化趋势结合了半圆形和圆形通道内的变化规律。与半圆形通道相同，矩形通道拐

角位置的传热能力明显弱于其它位置，最高壁温在 630 K 左右，而 Tw,top 的峰值仍低于 345 
K。上下壁面位置的传热特性又与圆形通道的变化趋势一致，Tw,top-left 高于 Tw,bot-left，并且 hw,bot

高于 hw,top。除了 hw,bot 沿流动方向先上升后下降，其它位置的传热系数沿程均为单调下降。

当 Hb = 326 J‧kg-1时，hw,bot 达到峰值，此时 Tw,bot 出现局部谷值而 Tw,top-left 增长至最大值。为

了分析热物性变化对传热的影响，选取 Hb = 295、326 和 360 J‧kg-1三个截面进行分析，结

果如图 10 所示。从图 10 可以发现，，在加热段入口附近，壁面附近流体的比热容和导热系

数较高，径向方向在密度梯度的作用下形成二次流动，但是上下拐角位置出现局部堵塞，因

此换热能力较差壁温较高。随着流体吸热温度升高，高比热容和导热系数的流体逐渐向中心

附近移动，二次流增强使得通道下壁面附近出现局部传热强化。当流体温度升高至跨越拟临

界温度时，热物性对传热的影响逐渐减弱，传热逐渐恢复正常。 
 



 
图 9  矩形通道内壁温和传热系数随主流焓值变化 

 

图 10  矩形通道不同截面内流体温度、比热容、密度、导热系数和二次流速度分布云图 

 
2.4 不同截面形状内 SCO2传热特性对比 

通过对半圆形、圆形和矩形通道内 SCO2的传热特性进行分析，发现超临界状态下热物

性的剧烈变化使得通道周向位置的传热存在不均匀性，浮升力作用所导致的二次流动使得下

壁面附近流体的传热能力高于上壁面附近。而通道拐角位置的特殊结构使得换热能力大幅度

减弱，圆形通道的最高壁温仅为 350 K，半圆形和矩形通道的最高壁温分别在 700 K 和 630 
K 左右。由于通道周向不同位置的壁面温度相差较大，因此在对不同截面形状通道的换热性

能进行对比时，引入 Chang 等[26]提出的用来表征周向壁温不均匀性的参数 δT，其计算方法

如下所示： 
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其中，Tw,ave 为截面内平均壁温，Tw,i 为周向不同位置的局部壁面温度，n 为通道周向壁



面温度的数据点，半圆形、圆形和矩形通道周向数据点 n 分别为 3、3、和 5。 
截面内平均壁温 Tw,ave和平均传热系数 hw,ave的计算方式如下： 
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其中，hw,i为周向不同位置的局部对流传热系数。 
图 11 对比了不同截面形状通道的平均壁温、平均对流传热系数和周向壁温不均匀性 δT。

从图中可以看到，圆形通道的平均壁温最低并且远远低于半圆形和矩形通道的平均壁温。并

且圆形通道的平均对流传热系数最高，其次为半圆形通道最后为矩形通道，但是矩形通道的

平均壁温低于半圆形通道。从通道周向传热的均匀性来看，圆形通道的 δT 最小基本都在 0.01
左右，矩形通道的 δT在 0.1 左右徘徊，而半圆形通道的 δT高达 0.35。 
 

 
图 11  不同截面形状通道的平均壁温、平均对流传热系数和周向壁温不均匀性对比 

 
3 结论 

本文对水平半圆形、圆形和矩形微通道(dh = 2 mm) 内 SCO2 的湍流混合对流传热进行

了数值研究。通过观察通道周向不同位置的壁温和传热系数，分析了半圆形、圆形和矩形通

道内 SCO2的流动传热特性。结合不同截面内流体的温度、物性云图和二次流矢量图，研究

了几何形状和热物性的剧烈变化以及由此导致的浮升力对传热的作用机理。随后，对比了不

同截面形状水平细通道内 SCO2的传热性能。得到的主要结论总结如下： 
1) 数值结果表明，即使在完全发展的湍流状态下，超临界压力时热物性的剧烈变化所引发

的浮升力效应也使得水平微通道内 SCO2 的流动换热存在不均匀性，拟临界温度时在浮

升力作用下通道上壁面换热减弱而下壁面出现了传热强化现象。 
2) 与圆形通道相比，半圆形和矩形通道拐角处的特殊位置易形成局部堵塞，大大弱化了此

处的换热能力使其壁温远高于通道其他位置。相同水力直径时，圆形通道的换热能力最

强壁面温度最低，半圆形通道的换热能力最差壁温最高并且轴向传热不均匀性最为明显。 
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摘要：基于 1 kWβ型碟式太阳能斯特林发电系统，建立了三维、瞬态单罐填充床蓄热数值模型。按照不同

比例制备陶瓷石墨复合材料，通过热物性与机械性能表征，采用高炉矿渣：石墨为 8：2 的复合材料作为

储罐填料。结果表明加入填料后不同初始条件下斜温层厚度比纯水蓄热罐可减少 37.5 mm~70 mm，蓄放

热效率提高约 6%；通过π定理采用多元回归方法建立了斜温层厚度与各初始条件数学模型，分析了入口

流速、蓄热温差、罐体高径比、填料等对蓄热罐斜温层厚度的影响，得到斜温层厚度比无量纲函数关系

式；蓄热过程增大入口流速、减小颗粒粒径，达到热平衡时间越短。 

关键词： 填充床、斜温层、陶瓷复合材料、循环蓄放热、量纲分析 

 

0 前言 
1蓄热系统通常有单罐蓄热系统和双罐蓄热系统。单罐蓄热系统中，冷热流体储存同一

罐体，通过浮力自然彼此分离，冷热流体间存在的温度分层区域，称为斜温层[1,2]。单罐蓄热

技术关键是降低斜温层厚度，防止罐内冷热流体发生对流，以增强蓄热能力。工程应用中，

流体不均匀、局部涡流和回流会引起冷热流体强烈混合，增加斜温层厚度，导致蓄热罐整体

效率和存储容量降低，斜温层厚度取决于冷热流体的混合程度。 
陶瓷材料可作为熔融盐、相变材料、金属材料等的骨架载体。Han[3]等人使用 Al-

12wt%合金颗粒作为相变材料（PCM），莫来石粉作为陶瓷骨架，通过加压蒸汽腐蚀和硅溶

胶浸渍法，制备成微胶囊形状陶瓷储热材料，实现高热导率、潜热存储和出色热循环性能

的目标。Lin Qiu 等人[4]采用凝胶发泡法制备骨状多孔氮化铝（AlN）陶瓷材料，孔径范围

包括微孔、中孔和大孔，其较高导热系数和孔隙率，可作为相变材料良好载体。 
加入复合材料填料可减少斜温层厚度。Dogan Erdemir 经过实验研究[5]，在热水蓄热罐

中布置适当形状和尺寸夹层挡板对冷热水自然分层有积极作用。Abdulla 等人[6]在蓄热罐中

填充低成本二级工业填料，熔融盐为传热流体，结果表明操作温度范围是蓄热系统有效操作

的主要决定因素。何兆禹[7]以石蜡填充床为储热介质，水为传热介质，将潜热显热相结合，

对斜温层 TES 进行实验研究，研究发现 HTF 流量越大，单次蓄放热时间越短，容量利用率

越低。杨小平[8]分析由显热材料和相变材料组成斜温层储存系统，发现斜温层中部存在最大

温差，温差最大值随蓄热时间延长而减小，显热材料密度、导热系数和流体入口速度对温差

有较大影响。M.A.Keilany[9]将石棉废料作为中试规模的斜温层蓄热系统固体填料，石棉废料

作为填充材料具有良好的热性能，斜温层厚度主要受固体填料直径和体积热容影响，直径每

增加 10%，斜温层厚度增加 2.2%，体积热容增加一倍，斜温层厚度增加 3.23%左右。 
数值模拟可对蓄热罐运行条件有更清晰的了解。尹正宇[10]对装配隔热板的蓄热罐在不

同工作条件下蓄热过程进行数值模拟，发现低导热系数的隔热板可以提高蓄热罐热性能，具

有更优秀的节能与蓄热能力。李梦杰[11]考察不同填料导热系数和比热容等热性能参数对斜

温层厚度与蓄放热性能的影响规律，比较 5 种常用填料的斜温层厚度与各项蓄热性能。K.S. 
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Reddy[12]以综合的一维非热平衡模型，研究单罐填充床斜温层蓄热系统的储能问题，当孔隙

率值从 0.1 增加到 0.7 时，所有 HTF 的放热效率持续下降。Ajas Abdulla[13]对 125 兆瓦斜温

层储能系统进行全面的数值模拟，分析斜温层厚度和盐、填料温度局部变化，发现工作温差

对 TES 系统热工性能有很大的影响，工作温差 50 K 增加到 150 K，效率降低 12%，在低工

作温度范围内，放热效率较高，随着工作温差增加，放热效率呈下降的趋势。ELSaeed Saad 
ELSihy[14]采用有限元方法，对熔盐填充床储能系统的斜温层和蓄热性能进行研究，熔盐填充

床斜温层厚度比纯熔盐蓄热罐的斜温层厚度大，随着进口流量增加，放热效率和斜温层厚度

均增加；粒径越小，斜温层厚度越小，放热性能越稳定。 
基于现有实验与模拟研究发现，斜温层蓄热系统运行温度范围、填料热物性、传热流体

流速等对斜温层有较大影响，斜温层越厚蓄热罐内冷热流体混合程度越大，蓄放热效率越低。

本文建立三维、瞬态单罐填充床蓄热系统的数理模型，研究陶瓷复合材料填料对蓄热系统热

性影响，分析了孔隙率、颗粒粒径、入口流速、蓄热温差与斜温层厚度及蓄放热效率的变化

规律。并通过π定理建立斜温层厚度与各初始条件的数学模型，得出不同因素对蓄热罐效率

影响大小。 
1 陶瓷复合材料制备 

1.1 复合材料制备 

制备过程如图 1 所示，将钠长石粉末、矿渣粉、石墨粉末分别过 200 目（75 微米）筛

网筛选。然后按照 9：1、8：2 和 7：3 的比例将钠长石粉末和石墨粉末以及矿渣粉和石墨粉

末混合均匀，添加 5%左右膨润土作为粘结剂，陈腐 24h。混合均匀以半干压法压制成型，

制备的样品在烘箱中干燥 24h，将干燥后的样品置于管式炉中烧结，结束后样品随炉自然冷

却。如图 1 所示为按不同石墨比例制备的矿渣复合材料样品。 

 
图 1 样品混合、压制和烧结制备流程图 

Fig.1 Sample mixing, pressing and sintering preparation flow chart 

制备后的成型样品在烘箱中干燥 24 h，温度设置为 100℃，干燥后的样品置于管式炉

中烧结，结束后样品随炉自然冷却，烧结后样品如图 2 所示。 

 



 
图 2 (a)钠长石复合材料样品，(b)矿渣复合材料样品 

Fig.2 a) Albite composite sample; b) Slag powder composite material 

1.2 复合材料性能表征 

如图 3 所示，为钠长石和矿渣分别与不同含量石墨复合后导热系数的变化，矿渣复合材

料导热系数提升幅度更加明显，增大 164%，钠长石复合材料增大 95%，陶瓷材料中添加石

墨后，材料导热系数得到明显改善。如图 4 所示，为加入石墨后复合材料的热扩散系数，热

扩散系数随石墨含量的增加而增大，加入 20%石墨后，钠长石复合材料热扩散系数增大 2.6
倍，矿渣复合材料增大 6.2 倍，矿渣复合材料热扩散系数始终大于钠长石复合材料。 

    
图 3 导热系数随石墨含量的变化        图 4 热扩散系数随石墨含量的变化 

Fig.3 Variation of thermal diffusivity with graphite content  

Fig.4 Variation of thermal conductivity with graphite content 

如图 5 所示，随着石墨含量增加，复合材料比热容呈减小趋势，钠长石和矿渣初始比热

容均大于石墨比热容，加入石墨后，比热容逐步减小。加入 10%石墨后，比热容下降的幅度

较大，矿渣复合材料降低 25%，之后再加入石墨，下降趋势逐渐减缓。图 6 中，石墨质地较

脆，加入石墨后使复合材料抗压强度较大幅度下降，石墨含量为 30%时，两种复合材料的抗

压强度为 21.4 MPa 和 34.2 MPa，不适合作为储热材料。矿渣材料抗压强度始终大于钠长石，

用作蓄热罐填料时，矿渣材料有较好抗压强度具有更大优势。 



    
图 5 比热容随石墨含量的变化             图 6 抗压强度随石墨含量的变化 

Fig.5 Variation of specific heat capacity with graphite content 

Fig.6 The change of compressive strength with Graphite content 

2 数值模型 

2.1 物理模型 

本文构建单罐复合陶瓷填充床蓄热系统，如图 7 所示，由圆柱形储热罐和内部填充区域

组成，其中 H 为罐体高度，高 1000mm，D 为罐体直径，长 300mm。 
 

 
图 7 陶瓷单罐蓄放热模型 

Fig.7 Heat storage and release model of ceramic single tank 

2.2 控制方程 

建立单罐复合陶瓷填充床蓄热模型时，对罐内流动做出如下假设[15]： 
（1）蓄热罐内流体流动和换热是一维的；无论半径如何，斜温层均为轴对称，水被均

匀地引入和引出罐体； 
（2）进口流动温度恒定，进口流速一致； 
（3）罐壁面具有绝热边界条件（热损失为 0）, 这种假设下，蓄热罐内温度场改变主要

由冷热流体的热传导和混合引起，与壁面导热无关。 
（4）不考虑流体中粘性耗散； 
（5）流动为非稳态流动。 



连续性方程[16,17]： 
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其中 f 和 v 分别表示流体密度和速度。 

动量方程： 
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式中： f 是流体的密度, 是动力粘度， 是孔隙率， g 是重力加速度常数， mS 是动力源

项。 
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式中： 是渗透率； FC 是多孔介质结构惯性阻力系数。 和 FC [18]表达式如下： 
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式中：D 是填料的粒径，mm。 
多孔介质区域标准能量平衡方程为： 
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式中： fT 、 sT 是流体和固体的温度， pfc 、 ,p sC 分别是流体相和固体相的比热容量， effk

是多孔介质中有效导热率， eS 是固体和流体之间的热传递所产生的体积热源。 

多孔介质中有效导热系数 effk 为流体导热系数和固体导热系数的体积平均

值：  

 ( )1eff f sk k k = + −  (7) 

式中： fk 是液体相导热系数， sk 是固体填料导热系数。  

体积热源项：  

 ( ),e f s f sS h T T= −  (8) 



式中： ,f sh 是流体与固体间的体对流换热系数。局部热平衡理论假定流体流动与多孔

介质固体颗粒之间的热传递存在热平衡，即 =f sT T ，所以𝑆𝑒 = 0。 

2.3 性能分析 

(1)斜温层厚度 
斜温层厚度是评价蓄热罐分层效率的一个常用指标，定义限定无量纲温度 

的值计算斜温层区域[18]。无量纲温度表达式为： 

 𝑇∗ =
𝑇−𝑇𝑐

𝑇ℎ−𝑇𝑐
  (7) 

式中:  𝑇是斜温层处某点的温度,𝑇𝑐是蓄放热时入口平均温度, 𝑇ℎ是储罐内最初的整体温度。 
(2)无量纲时间𝑡∗ 

无量纲时间𝑡∗定义如下： 

 𝑡∗ =
𝑡𝑎𝑐𝑡𝑢𝑎𝑙

𝑡
  (8) 

式中： 𝑡𝑎𝑐𝑡𝑢𝑎𝑙是表示从流体开始进入储罐所经历的时间，𝑡是表示完成一次蓄放热过程所需

的时间，𝑡∗从时间上反应了储罐的蓄放热进度。 
(3)蓄热效率 

在蓄放热过程中，斜温层厚度会随时间发生变化，所以以斜温层厚度来评价蓄放热效

率。 

 𝜂𝑐ℎ = 1 −
𝛿

𝐻
  (9) 

式中：𝛿是斜温层厚度，H 是储罐整体的高度。 
(4)高径比 

 𝐻∗ =
𝐻

𝐷
  (10) 

式中：H 是储罐的高度，D 是储罐的直径。 
2.4 模型验证 

为验证其合理性，使用文献[19]作为参考模型，对蓄热过程不同时刻、不同轴向位置的温

度变化进行比较。图 2 中，模拟和实验结果中，都有一个温度显著变化的斜温层。对于网格

数有 20w、40w 和 80w 个的斜温层储热系统物理模型，计算结果影响不大，设置时间步长

分别为 0.1s、0.5s 和 1s，计算结果与时间步长无关，模型具有独立性解。因此本文采用 40w
网格，时间步长为 0.5s。 
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图 8 模型有效性验证 

Fig.8 Verification of model validity 

3 结果与讨论 

3.1 陶瓷填充床斜温层蓄热罐的传热特性 

分别使用钠长石复合材料与高炉炉渣复合材料作为单罐填充床的填料，如图 9 所示，钠

长石、炉渣与纯水填充床蓄放热 30s 时温度云图对比，加入陶瓷填料后，相同时间内流体在

罐内流过的高度更长，表明填充陶瓷材料可缩短蓄放热时间。图 4-4 为蓄热过程斜温层厚度

对比，钠长石填充床斜温层厚度低于矿渣填充床，钠长石填充床斜温层厚度为 45~127mm，

高炉矿渣填充床斜温层厚度为 47~137mm，纯水蓄热罐斜温层厚度为 82.8mm~195mm，表明

钠长石复合材料蓄热罐的蓄热效率略高于矿渣复合材料，但实际应用中，矿渣复合材料抗压

强度更突出，故选择矿渣复合材料作为研究对象。 

 

图 9 陶瓷填充床与纯水罐温度云图 

Fig.9 Temperature cloud picture of ceramic packed bed and pure water tank 
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图 10 不同填料蓄热过程斜温层厚度 

Fig.10 Thickness of oblique temperature layer in heat storage process of different fillers 
3.2 单罐复合陶瓷填充床斜温层厚度影响因素 

如图 11(a)为矿渣颗粒直径 30mm，颗粒孔隙率分别设置为 0.4、0.5 和 0.6，蓄放热过程

在 30s 时温度云图分布，表明孔隙率越小，颗粒加热越快。图 11(b)为孔隙率 0.4，高炉炉渣

直径选取 30mm、20mm 和 10mm，蓄放热过程进行 30s 时温度分布，填料粒径越大，斜温

层区域温度传导越慢。 

 

图 11 (a)不同孔隙率蓄热罐温度云图；(b)不同粒径蓄热罐温度云图 

Fig.11 ( a ) Temperature cloud diagram of heat storage tank with different porosity ;  

( b ) Temperature cloud diagram of heat storage tank with different particle sizes 

斜温层厚度和蓄热效率随颗粒孔隙率与颗粒粒径变化如图 12 所示。结果表明：随着孔

隙率增大，高炉炉渣储能密度大于传热流体，高孔隙率导致蓄热罐内混合程度加剧，使斜温

层厚度增加，降低蓄热系统性能和蓄放热效率；随着粒径减小，增大颗粒与传热流体换热面

积及间隙换热系数，更利于换热过程的进行，使斜温层厚度逐渐减小，蓄热效率逐渐增大。

较小的孔隙率与颗粒直径可使流态更稳定，温度分布更趋于一维化，确保蓄热系统维持更高

的运行效率。 
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   图 12 (a)不同孔隙率的斜温层厚度与效率; (b)不同粒径的斜温层厚度与效率 

Fig. 12 ( a ) The thickness and efficiency of the thermocline with different porosity ;  

( b ) The thickness and efficiency of thermocline with different particle sizes 

图 13 所示，矿渣孔隙率 0.4，粒径 30mm，入口流速选取 0.005 m/s、0.007m/s 和 0.009 
m/s，热水温度选取 340 K、350 K、360 K，蓄放热过程进行 30s 时的，结果表明随着入口流

速增和蓄热温差增大，斜温层区域温度梯度增大，填充矿渣复合材料后，斜温层两侧锋面接

近于平面，壁面两侧热峰效应基本消失，温度分层区域接近一维化。 

 
图 13 (a)不同入口流速蓄热罐温度云图； (b)不同蓄热温差蓄热罐温度云图 

Fig.13 ( a ) Temperature cloud diagram of heat storage tank with different inlet velocity ; 

 ( b ) Temperature cloud diagram of heat storage tank with different heat storage temperature difference 

如图 14(a)所示为蓄热过程中斜温层厚度与蓄热效率随无量纲时间变化趋势，当入口流

速𝑢𝑖𝑛为 0.005m/s 时，斜温层厚度最小，表明了斜温层厚度随时间推移逐渐变大。图 14(b)给
出了不同蓄热温差下斜温层厚度与蓄热效率的变化趋势，𝑇ℎ𝑜𝑡=340K 时的斜温层厚度最小，

而𝑇ℎ𝑜𝑡=360K 时的斜温层厚度最大，说明蓄热温差越大，斜温层越厚。 
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图 14 (a)不同入口流速的斜温层厚度与蓄热效率；(b)不同蓄热温差的斜温层厚度与蓄热效率 

Fig. 14 ( a ) The thickness of the thermocline and the heat storage efficiency at different inlet velocities ; ( b ) 

Thermocline thickness and heat storage efficiency of different heat storage temperature difference 

3.3 单罐复合陶瓷填充床蓄热系统量纲分析 

量纲分析[20]通过确立多个独立影响因素之间联系，建立单罐填充床斜温层厚度关系，确

定各量纲影响程度的大小。在蓄热过程在，影响斜温层厚度因素主要有：入口温度v 、流速、

热物性参数、冷热流体温差 T 、储热罐直径D 及高度 H 、填料孔隙率 及粒径D 。依据

π 定理可建立如下关系式： 

 ( ), , , , , , , , , 0F F v c H D d T   =  =  (11) 

式中：𝐹𝜃是斜温层厚度，m，量纲 L; 𝜇是热流体的粘度，mPa·s，量纲 M·𝐿−1·𝑡−1；𝜌是热流

体密度，Kg/m3，量纲 M·𝐿−3；𝑣是热流体速度，m/s，量纲 L··𝑡−1；𝑐是热流体比热容，KJ/(Kg·K)，
量纲 M·𝑡−2𝑇−1；𝐻是储罐高度，m，量纲 L; 𝐷是储罐直径，m，量纲 L; 𝜀 是填料孔隙率，

无单位，量纲 𝑀0 · 𝐿0 · 𝑇0 · 𝑡0；𝑑是填料粒径，m，量纲 L; 𝛥𝑇是冷热流体温差，K，量纲 T。 
将式改为幂函数的形式，可得： 

 𝐹𝜃 = 𝑘 · 𝜇𝑎 · 𝜌𝑏 · 𝑣𝑐 · 𝑐𝑑 · 𝐻𝑒 · 𝐷𝑓 · 𝜀𝑔 · 𝑑ℎ · Δ𝑇𝑖   (12) 
式中：k 为常数；a、b、c、d、e、f、g、h、i 均为待定值。 

依据 𝜋 定理，由 4 个基本量可以构造出 n-r=5 个无量纲常量。将所有影响因子的基本

量纲带入式中可得: 
𝐿 = (𝑀 · 𝐿−1 · 𝑡−1)𝑎 · (𝑀 · 𝐿−3)𝑏 · (𝐿 · 𝑡−1)𝑐 · (𝑀2 · 𝑡−2 · 𝑇−1)𝑑 · (𝐿)𝑒 · (𝐿)𝑓 (13) 

· (𝑀0 · 𝑇0 · 𝐿0 · 𝑡0)𝑔 · (𝐿)ℎ · 𝑇𝑖 
根据因次一致性原则有： 

 {

𝑀: 0 = 𝑎 + 𝑏 + 2𝑑 + 0 · 𝑔
𝐿: 1 = −𝑎 − 3𝑏 + 𝑐 + 𝑒 + 𝑓 + ℎ

𝑇: 0 = −𝑑 + 𝑖
𝑡: 0 = −𝑎 − 𝑐 − 2𝑑

  (14) 

整理后可得： 
 𝐹𝜃 = k · 𝜇−𝑏−2𝑑 · 𝜌𝑏 · 𝑣𝑏 · 𝑐𝑑 · 𝐻1+𝑏−2𝑑−𝑓−ℎ · 𝐷𝑓 · 𝜀𝑔 · 𝑑ℎ · Δ𝑇𝑑  (15) 
将式(20)简化为无因次量纲群表达式，可得： 

 𝐹𝜃

𝐻
= 𝐾 · (

𝜌𝑣𝐷

𝜇
)

𝑏
· (

𝑐𝑇

𝜇2𝐻2)
𝑑

(
𝐻

𝐷
)

𝑏−𝑓
· (

𝑑

𝐻
)

ℎ
· (𝜀)𝑔  (16) 

式(21)两边取对数可得： 

 ln
𝐹𝜃

𝐻
= ln 𝐾 · 𝑏 ln

𝜌𝑣𝐷

𝜇
· 𝑑 ln

𝑐𝑇

𝜇2𝐻2 · (𝑏 − 𝑓) ln
𝐻

𝐷
· ℎ ln

𝑑

𝐻
· 𝑔 ln 𝜀  (17) 



式中的ln 𝐾、b、d、b-f、h、g 通过仿真数据使用线性多元回归方法求解得到，为简化公式，

令： 

𝑦 = ln
𝐹𝜃

𝐻
 ，𝑥1 = ln

𝜌𝑣𝐷

𝜇
，𝑥2 = ln

𝑐𝑇

𝜇2𝐻2，𝑥3 = ln
𝐻

𝐷
，𝑥4 = ln

𝑑

𝐻
 ，𝑥5 = ln 𝜀，𝑞 = ln 𝐾。式(22)可

改写为： 
 𝑦 = 𝑏𝑥1 + 𝑑𝑥2 + (𝑏 − 𝑓)𝑥3 + ℎ𝑥4 + 𝑔𝑥5 + 𝑞  (18) 

将模拟数据进行整理，利用线性多元回归法求解公式（18）得出各影响因子对蓄热过程

中斜温层厚度比的影响，对数据进行多元线性回归分析，如表 1 所示，得到线性回归模型方

程为： 
 𝑦 = 0.011𝑥1 − 0.004𝑥3 + 4.374𝑥4 + 0.032𝑥5 + 0.027  (19) 

表 1 斜温层厚度线性回归结果分析表 

Table1 Linear regression results analysis table of thermocline thickness 

 非标准化系数 标准化系数 
t  p  VIF  

B  标准误  Beta  
常数 0.027 0.008 - 3.414 0.019* - 
ρvD/μ 0.011 0.001 0.902 14.929 0.001** 1.214 

cT/(μ^2 H^2 ) 0 0 0.032 0.515 0.628 1.303 
H/D -0.004 0.002 -0.166 -2.558 0.049* 1.401 
d/H 4.374 0.979 0.291 4.468 0.007** 1.41 

ε 0.032 0.01 0.191 3.157 0.025* 1.218 
R2  0.985 

调整 R2  0.970 
F  F (5,5)=65.593 

D-W 值 1.794 
因变量：斜温层厚度𝐹𝜃/蓄热罐高度 H 

* p<0.05 ** p<0.01 

模型 R2 值、F 检验以及模型中 VIF 值，得出模型不存在自相关性，样本数据之间并没

有关联关系，模型较好。根据表 1 可得到： 

 𝐹𝜃
𝐻⁄ = 0.027 · (𝑅𝑒)0.011 · (

𝐻

𝐷
)

−0.004
· (

𝑑

𝐻
)

4.374
· (𝜀)0.032  (20) 

斜温层厚度比越小，储热效率越高，如图 15 所示孔隙率在 0.4~0.6，高径比在 2.3~4.3
之间斜温层厚度比变化，结果表明：高径比增大，孔隙率减小会使斜温层厚度比减小，蓄热

效率升高，蓄热罐高度增加加强罐内分流效果，对蓄热过程积极作用大于斜温层厚度增加。 
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图 15 不同孔隙率高径比的斜温层厚度比 

Fig.15 Thickness ratio of thermocline with different porosity height-diameter ratio 

入口流速与粒径对斜温层厚度比的影响分析，如图 16 所示，当粒径逐渐增大时，斜温

层厚度比有较大的增幅，说明大粒径不利于蓄热效率提升；入口流速越大，斜温层厚度比也

越大。粒径、入口流速、孔隙率均对斜温层厚度比呈正相关，高径比对斜温层厚度比为负相

关，粒径与入口流速对其影响较为显著，与模型预测结果趋势一致。 
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图 16 不同雷诺数粒径的斜温层厚度比 

Fig.16 Thickness ratio of thermocline with different Reynolds number particle sizes 

3.4 蓄热罐内填料蓄热分析 

为研究实际蓄热过程中，蓄热罐内填料温度变化，分别在蓄热罐高度为 0.965m、0.715m、

0.465 m、0.215 m 处进行监测，如图 17 所示，入口流速 0.005 m/s，热水温度 340 K，冷水

温度 300 K，粒径 30 mm，随时间的推移，热量从颗粒表面以热扩散方式向内部传递，表面

温度不均匀。 
如图 17 所示，同高度的颗粒温度、颗粒与热水温差变化，颗粒与热水温差均呈现出先

增大后减小的趋势，温差较快增加到最大值后缓慢减小，蓄热过程中，随斜温层的演变冷水

快速与热水温度接近，由于对流换热热阻的存在，颗粒被加热速率慢于流体，蓄热过程中冷

热水间斜温层厚度逐渐增大，导致斜温层区域经历时间增长，热水向下流动过程中温度差峰

值逐渐降低，靠近入口颗粒温度最先接近热水温度，罐中颗粒温差趋于 0，蓄热过程结束。 

 
图 17 不同高度颗粒温度变化云图 

Fig.17 Cloud picture of temperature change of particles at different heights 
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图 18 不同高度颗粒温度变化 

Fig.18 Particle temperature changes at different heights 

4 结论 

本文通过制备不同比例的钠长石/高炉炉渣和石墨复合材料，对复合材料热物性表征研

究分析，结合在蓄放热过程中热力变化，采用炉渣：石墨为 8:2 作为蓄热罐填料，对蓄热罐

进行模拟研究，结论如下： 
(1)罐体中填充多孔介质可以改善斜温层区域的混合程度，减小斜温层厚度，提高蓄放热

效率。蓄放热过程中，降低填料孔隙率、减小粒径、降低入口流速和蓄热温差可以减小斜温

层厚度；初始温度对斜温层厚度影响不大；与纯水蓄热罐相比，矿渣填充床斜温层厚度可减

小 37.5mm-70mm，效率提高约 6%。 
(2)通过 π 定理建立斜温层厚度与雷诺数、罐体高度比、高径比、孔隙率等无量纲函数关

系式，采用多元线性法建立蓄热过程斜温层厚度比与热流体热物性、流体速度、高径比、填

料孔隙率和粒径的无量纲函数关系式。 
(3)蓄热过程距离蓄热罐入口越近的陶瓷颗粒，与热水达到热平衡速率越快，增大入口流

速、减小颗粒粒径，达到热平衡时间越短；不同蓄热温差对颗粒温度变化进程基本一致。 
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摘要：采用数值模拟的方法，对比分析了间断锯齿肋相比锯齿肋的强化换热效果，分析了肋结构参数变化

对通道中流动换热性能的影响规律。结果表明：间断锯齿肋在增加换热面积的同时还能有效中断边界层的

发展，相比间断锯齿肋顺排以及锯齿肋，间断锯齿肋叉排的综合性能系数分别提高了 34.9%-40.0%、和 2.7%-

5.4%，增大肋高、减小节距、减小间断间距均会提升间断锯齿肋的综合换热性能。  

关键词：间断锯齿肋；强制对流；换热特性 
 

0 前言 

应用于油浸式变压器的传统片式散热器表面光滑，换热性能低，扩展表面强化换热技术

是一种高效的强化换热技术，该技术通过增大换热面积、增强扰流以提高换热能力，可以有

效减小换热热阻从而达到强化散热的目的，目前被广泛应用于各类换热器。相同条件下带有

间断肋的板翅式散热器的换热热阻相比板翅式散热器降低 12%[1] ，间断肋在减少 30%质量

的情况下，换热性能相比连续肋提高了 16%[2,3]，使用间断肋可延缓边界层的发展，在提高

对流换热系数的同时还能减小散热器的质量[4] ，相比连续肋，间断肋对流体的径向扰动范

围更大[5]。Rahul 等人[4] 通过数值模拟计算得出，相比光滑表面，带连续肋的扩展表面散热

量增大了 2.4-4.6 倍，带间断肋的扩展表面散热量增大了 2.9-4.7 倍，间断肋相比连续肋散热

性能更优。Yang 等[6] 通过实验研究指出，相比连续肋，锯齿翅片的总体散热性能提升了约

20.0%。Sallami 等人[7] 通过数值模拟研究证明了交错排列的条形翅片散热性能优于直列翅

片，能有效提升散热效果。Yang 等人[8] 通过研究发现，通过改变翅片的几何形状和尺寸，

可以优化散热器的水力性能。Li 等[9] 通过实验研究表明，改变翅片高度和宽度对散热器的

散热性能有影响，通常，翅片的几何尺寸应针对 Re 的范围进行优化设计。 

总结上述文献并分析，结合间断肋和锯齿肋在强化换热方面的优势，提出了间断锯齿肋，

间断锯齿肋是一种新型扩展表面换热元件，具有原材料广泛、扰动强烈以及扩展面积大等优

点，表现出了优异的强化换热性能，有望成为下一代油浸式变压器散热技术。  
1 数值模型 

1.1 物理模型及计算域 

 
基金项目： 国家自然科学基金创新研究群体项目（52021004） 



使用 SolidWorks 三维建模软件建立了带间断锯齿肋的平行平板通道，如图 1 所示，通

过 Fluent Meshing 划分好网格后导入 FLUENT 进行数值计算，本文研究的带间断锯齿肋的

平行平板通道可以认为相邻的两个肋片在流动换热特性上一致，为了节省计算资源，取相邻

两排肋所划分的区域为计算的物理模型，如图 1（a）红色区域所示，整个计算域长 295mm，

宽为 2(S+δ)mm，S 为节距、δ 为肋厚。图 1（b）为具体的计算域，进口为速度进口，出口

为压力出口，固体域和流体域侧面均为对称边界条件，加热面为定热流，详见表 1。 

 
（a）                    （b） 

图 1 （a）：物理模型；（b）：计算域 

 

  表 1 边界条件 

位置 条件 

底部进口 速度进口 

顶部出口 压力出口，0Pa，298.15K 

流体域侧面 对称性边界 

固体域侧面 对称性边界 

加热面 定热流 

数值模拟计算中，为保证计算的稳定性，加快计算速度，避免一些次要因素的影响，对

研究模型进行合理的简化处理，做如下的假设：  

（1）流体为稳态流动，壁面无滑移； 

（2）忽略流体的粘性耗散所产生的热效应； 

（3）忽略重力对流体的影响； 

（4）强制对流换热，辐射换热的作用较小，忽略不计。 

根据上述的假设条件，连续性方程、动量方程以及能量方程形式如下。 

连续性方程： 

 𝜕

𝜕𝑥
(𝜌𝑢) +

𝜕

𝜕𝑦
(𝜌𝑣) +

𝜕

𝜕𝑧
(𝜌𝑤) = 0 (1) 

式中 ρ 为空气的密度，u、v、w 分别为 X、Y、Z 三个方向上的速度分量。 
动量方程： 



 𝜕

𝜕𝑥
(𝜌𝑢2) +

𝜕

𝜕𝑦
(𝜌𝑢𝑣) +

𝜕

𝜕𝑧
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+

𝜕2𝑣

𝜕𝑦2
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𝜕2𝑤

𝜕𝑧2
) (2) 
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𝜕
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𝜕
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𝜕𝑦
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𝜕2𝑢

𝜕𝑥2
+

𝜕2𝑣

𝜕𝑦2
+

𝜕2𝑤

𝜕𝑧2
) (3) 

 𝜕

𝜕𝑥
(𝜌𝑤𝑢) +

𝜕

𝜕𝑦
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𝜕

𝜕𝑧
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𝜕𝑝

𝜕𝑧
+ 𝜇(

𝜕2𝑢

𝜕𝑥2
+

𝜕2𝑣

𝜕𝑦2
+

𝜕2𝑤

𝜕𝑧2
) (4) 

式中 p 为压力，μ 为空气的动力黏度。 
能量方程： 

            𝜕

𝜕𝑥
(𝜌𝑢𝑇) +

𝜕

𝜕𝑦
(𝜌𝑣𝑇) +

𝜕
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𝜕𝑥2
+

𝜕2𝑇

𝜕𝑦2
+

𝜕2𝑇

𝜕𝑧2
)   (5) 

式中 T 为流体的温度，cp为流体比热容，λ 为流体的导热系数。 

Realizable k-ε 湍流模型控制方程
错误!未找到引用源。

如下：（Re>2000） 

k 方程： 

              𝜕

𝜕𝑥𝑗
(𝜌𝑘𝑢𝑗) =

𝜕

𝜕𝑥𝑗
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)
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] + 𝑃𝑘 + 𝑃𝑏 − 𝜌𝜀 (6) 

ε 方程： 
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𝜕
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𝑘
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其中， 

 𝐶1 = 𝑚𝑎𝑥 [0.43,
𝜂

𝜂+5
] (8) 

 𝜂 = 𝑆
𝑘

𝜀
 (9) 

 𝑆 = √2𝑆𝑖𝑗𝑆𝑖𝑗 (10) 

 𝑆𝑖𝑗 =
1

2
(
𝜕𝑢𝑗

𝜕𝑥𝑖
+

𝜕𝑢𝑖

𝜕𝑥𝑗
) (11) 

式中，k 为湍动能，ε 为湍流耗散率，μt 为湍流黏度，Pk 代表由于平均速度梯度而导致

的湍动能，Pb代表由浮力所引起的湍动能，可以由下式计算： 

 𝑃𝑏 = −𝛽𝑔𝑖
𝜇𝑡

𝑃𝑟𝑡

𝜕𝑇

𝜕𝑥𝑖
 (12) 

式中，C2 和 C1ε 为经验常数，σk 和 σε 分别为湍动能 k 和湍流耗散率 ε 的湍流普朗特常

数。C3ε 可以由下式计算： 

 𝐶3𝜀 = 𝑡𝑎𝑛ℎ | 𝑣

√𝑢2+𝑤2
| (13) 

数值模拟中，雷诺数的范围为 400-4500，由于间断锯齿肋和锯齿肋结构相似，参考锯齿

肋，当 Re>2000 时，流动为湍流状态
错误!未找到引用源。

，因此当 Re 大于 2000 时，模型选用 Realizable 

k-ε 湍流模型，当 Re 小于 2000 时选用层流模型进行计算。基板平均温度达到稳定时，认为

计算达到收敛。 
1.2 网格划分及模型验证 

间断锯齿肋在表面结构上不规则，处理上存在一些困难，相比结构化网格和传统的非结



构化网格，多面体网格具有更多的相邻单位，可以合理预测梯度和当地的流动分布，本文采

用多面体网格对所研究的对象进行网格划分，划分的带间断锯齿肋通道的网格如图 2 所示。 

 

 
图 2 网格划分示意图 

以肋高为 35mm、间断间距为 6mm、节距为 4mm 的间断锯齿肋为对象进行网格无关性

的验证和模型验证，恒定壁面热流密度为 600W/m2，空气进口流速 3.2m/s 时，其网格无关

性验证结果如图 3（a）所示，当网格数达到 305.4 万时，继续加密网格，Ejf 的值趋于稳定，

满足无关性的要求。数值计算结果与实验结果对比如图 3（b）所示，传热因子 j 和阻力因子

f 与实验结果的最大误差分别为 12.1%和 13.7%，说明本章的数值模型能够有效的反映间断

锯齿肋通道中的流动换热特性。 

  
（a）                               （b） 

图 3 （a）网格无关性验证；（b）模拟结果与实验值对比（q=600W/m2,v=3.2m/s） 

2数据处理 

紧凑式换热器的整体散热性能取决于几何尺寸和流动条件，换热能力和流动阻力都是描

述换热器性能的重要特征，本文采用 j-f 因子法
错误!未找到引用源。

分析带间断锯齿肋平行平板通道

中流动和换热性能，j 为传热因子，f 为摩擦因子。Yun 等人
错误!未找到引用源。

推导了一个新的无量

纲数 JF，包含了传热因子和阻力因子，可对流动换热的综合评价，其可以简化得到 Ejf=j/f1/3，

Ejf 被称为综合性能系数，Ejf 值越大，则表明消耗相同功率时，综合换热性能越佳。具体数

据处理方法如下： 

 𝑗 =
ℎ

𝜌𝑣𝑐𝑝
𝑃𝑟 （14） 

 𝑓 =
2𝛥𝑝

𝜌𝑣2
.
𝑑𝑒

𝑙
 （15） 

 𝐸𝑗𝑓 =
𝑗

𝑓1/3
 （16） 

 𝑁𝑢 =
ℎ𝑑𝑒
𝜆

 （17） 
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 𝑅𝑒 =
𝜌𝑣𝑑𝑒

𝜇
 （18） 

 𝛥𝑇 = 𝑇𝑤𝑎𝑙𝑙 − (𝑇𝑖𝑛 − 𝑇𝑜𝑢𝑡)/2 （19） 

 𝑑𝑒 =
4(𝐻−𝜎)𝑆

2(𝐻−𝜎+𝑆)
 （20） 

 ℎ =
𝑄

𝐴𝛥𝑇
 （21） 

 𝑇𝑚 = (𝑇𝑖𝑛 − 𝑇𝑜𝑢𝑡)/2 （22） 

其中，ρ、cp、λ、μ、v、Tin、Tout、Tm、ΔT、K，Q、de、l、σ、A、h、Pr、j、f 分别为空

气定性温度对应的密度、空气定性温度对应的比热容、空气定性温度对应的导热系数、空气

定性温度对应的动力粘度、空气来流速度、空气进口温度、空气出口温度、定性温度、强制

对流换热量、当量直径、换热通道长度、肋片厚度、基板外表面积、强制对流换热系数、普

朗特数，本文取 0.7、传热因子以及阻力因子。 

2 不同肋结构形式通道中强制对流换热特性研究 

2.1 间断锯齿肋和锯齿肋流动换热特性研究 

数值模拟中保持基板热流密度为 800W/m2，空气进口流速在 2m/s，除了间断锯齿肋的

间断区域以外，两种结构的几何尺寸完全相同，锯齿肋和间断锯齿肋如图 4 所示。  

 

(a)     (b) 

图 4 锯齿肋和间断锯齿肋示意图， (a)锯齿肋；(b)间断锯齿肋 

从图 5 中可以看出，间断锯齿肋和锯齿肋都可以破坏边界层，延缓边界层的发展，锯齿

肋会提前终止边界层的发展，间断锯齿肋在间断处会出现一部分的低流速区域。 

 

                  
    (a)                        (b) 



图 5 间断锯齿肋和锯齿肋 Y=10mm 截面的温度和速度分布(a) 温度云图；(b) 速度云图 

如图 6（a）所示，锯齿肋通道中阻力因子大于间断锯齿肋通道，因为间断锯齿肋在间断

的区域，空气流速降低，同时在间断的区域缓冲了一部分上游翅片尾流的影响，减小了通道

中的流动阻力。如图 6(b)所示，空气进口流速小于 5 m/s 时，锯齿肋通道中传热因子稍大于

间断锯齿肋通道，随着空气流速的进一步增加，传热因子基本相等，因为锯齿肋能够提前中

断边界层的发展，同时间断锯齿肋的换热面积减小，使得换热能力低于锯齿肋。从图 6(c)可

知，间断锯齿肋的综合性能系数稍高于锯齿肋，锯齿肋强化换热是以增加流动阻力为代价。  
 

 
（a）                           （b）                      （c） 

图 6 间断锯齿肋与锯齿肋换热性能对比 (a) 阻力因子；(b) 传热因子；(c) 综合性能系数 

2.2间断锯齿肋叉排和顺排流动换热特性研究 

肋叉排和肋顺排是间断锯齿肋的两种排列方式，如图 7 所示，两种肋的几何尺寸一致，

保持基板热流密度为 800W/m2，空气进口流速在 2m/s。 
 

 

(a)     (b) 

图 7 肋排列方式 (a) 肋顺排；(b) 肋叉排 

据图 8 可以看出，肋叉排壁面温度更低，肋叉排和肋顺排都能够中断边界层的发展，但

肋叉排对流体的扰动更剧烈。 
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     (a)                      (b) 

图 8 肋叉排和肋顺排 Y=10mm 截面的温度和速度分布(q=800W/m2,v=2m/s) (a) 温度云图；(b) 速度云图 

如图 9（a）所示，肋叉排的平均阻力因子是肋顺排的 1.3 倍，因为肋叉排对流体的扰动

更剧烈，增大了通道中的流动阻力，由图 9(b)可知，随着空气进口流速的增加，两种肋结构

的传热因子之比呈现先增大后减小的趋势，在空气进口流速为 4m/s 时，肋叉排的传热因子

是肋顺排的 1.1 倍，因为肋叉排加剧了对流体的扰动，强化了换热，如图 9 (c)所示，肋叉排

的综合换热性能优于肋顺排。 

 

 

（a）                           （b）                       （c） 

图 9 肋叉排与肋顺排换热性能对比 (a) 阻力因子；(b) 传热因子；(c) 综合性能系数 

3间断锯齿肋肋结构参数对流动换热特性的影响 

带间断锯齿肋的平行平板通道如图 10 所示，其中 G 为间断间距、H 为肋高、L 为间断

间距、S 为节距，l 为通道长度、δ 为肋厚。 

         
(a)                                (b) 

图 10 物理模型；（a）：模型图（b）：结构参数 
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为了分析了不同工况条件下肋结构参数变化对流动换热的影响，建立了 15 种模型，如

表 2 所示。研究的工况范围为，基板热流密度 q=600 W/m2，空气进口流速 v=2 m/s~4 m/s。 

表 2 间断锯齿肋主要结构参数 

编

号 
H/m
m 

G/m
m 

L/m
m 

S/m
m 

δ/m
m 

l/m
m 

1 25 2 20 2 0.3 295 

2 30 2 20 2 0.3 295 

3 35 2 20 2 0.3 295 

4 40 2 20 2 0.3 295 

5 45 2 20 2 0.3 295 

6 45 2 20 2 0.3 295 

7 45 3 20 2 0.3 295 

8 45 4 20 2 0.3 295 

编

号 
H/m
m 

G/m
m 

L/m
m 

S/m
m 

δ/m
m 

l/m
m 

9 45 5 20 2 0.3 295 

10 45 6 20 2 0.3 295 

11 45 2 20 2 0.3 295 

12 45 2 20 3 0.3 295 

13 45 2 20 4 0.3 295 

14 45 2 20 5 0.3 295 

15 45 2 20 6 0.3 295 

 

3.1 肋高的影响 

 

  
（a）                          （b）                           （c） 

图 11（a）肋高对传热因子的影响；（b）肋高对阻力因子的影响；（c）肋高对综合性能系数的影响 

如图 11 所示，传热因子和综合性能系数随肋高的增大单调递增，阻力因子随肋高的增

大单调递减，随着肋高的增加，空气流通面积增大，流速降低，沿通道边界层变厚，空气侧

的换热面积增大的趋势大于翅片效率降低的趋势，使得换热能力提升，流动阻力降低，从综

合性能系数看出，肋高越大越好，而实际肋高会受空间大小限制，需根据其它参数合理设计。 
3.2 间断间距的影响 

 
（a）                           （b）                         （c） 

图 12（a）间断间距对传热因子的影响；（b）间断间距对阻力因子的影响；（c）间断间距对综合性能系数

的影响 
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如图 12 所示，传热因子、阻力因子及综合性能系数随间断间距的增加单调递减，因为

当换热通道长度一定时，随着间断间距的增大，换热面积减小，在间断的区域空气流速降低，

会促进边界层的发展，导致局部换热系数降低，同时减小了通道中的局部流动阻力，所以阻

力因子、传热因子均随着间断间距的增加单调递减，表明间断间距增大虽能减小流动阻力，

但间断间距过大，换热面积损失严重，换热能力降低，所以需要合理的考虑其它结构参数的

变化对换热能力带来增益是否能够弥补换热面积减小带来的换热能力的损失。 
3.3 节距的影响 

5  
（a）                       （b）                        （c） 

图 13 （a）节距对传热因子的影响；（b）节距对阻力因子的影响；（c）节距对综合性能系数的影响 

如图 37 所示，在相同的基板热流密度和空气进口流速之下，传热因子、阻力因子以及

综合性能系数随节距的增大单调递减，因为节距增加，空气的流通面积增大，子通道中空气

流速降低，沿翅片子通道上的边界层变厚，同时扰动程度降低，换热能力和流动阻力均减小，

所以阻力因子、传热因子随节距的增加单调递减。 
4 结  论 

本文通过数值模拟方法，对比分析了间断锯齿肋叉排与锯齿肋以及间断锯齿肋顺排的流

动换热性能，验证了间断锯齿肋在强化换热方面的优异性能，采用控制变量法研究了肋结构

参数变化对带间断锯齿肋通道中流动换热的影响规律，具体结论如下： 

（1）间断锯齿肋在增加换热面积的同时还能有效中断边界层的发展，相比间断锯齿肋

顺排及锯齿肋，间断锯齿肋叉排的综合性能系数分别提高了 34.9%-40.0%和 2.7%-5.4%。 

（2）间断锯齿肋通道中，传热因子和综合性能系数随肋高的增加单调递增，阻力因子

随肋高的增加单调递减，传热因子和综合性能系数随间断间距的增加单调递减，阻力因子随

间断间距的增加单调递减，传热因子、阻力因子以及综合性系数均随节距的增加单调递减，

在工况范围内，增大肋高、减小节距、减小间断间距均会提升间断锯齿肋通道中的综合换热

性能。 
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摘要：为了探究螺旋板式换热器中螺旋线光通道的传热机理，进而提高螺旋板式换热器传热效率，采

用 Fortan 语言进行编程对螺旋线光通道的传热过程进行数值模拟研究，分析在等壁温热边界条件下雷

诺数在 200~1600 不同宽高比 W/H（0.20、0.33、0.50、0.58、0.67）、曲率半径 R（20 mm、45 mm、70 mm、

95 mm）螺旋线光通道内层流流动与传热特性。研究表明：在给定的宽高比和曲率半径下，随着雷诺数

Re 的升高，平均努塞尔数 Num也会相应地提升，而阻力系数 f 则会呈现出下降趋势，此外，平均二次

流强度 Sem数也会有所提升。宽高比的变化对通道平均努塞尔数 Num、阻力系数 f 及平均二次流强度 Sem

数的影响较小而曲率半径对通道的平均二次流强度 Sem 数影响较大。通道宽高比和曲率半径对综合评

价因子 JF 均有影响。 

关键词：螺旋线光通道；层流流动；对流传热；二次流；数值模拟 

 
0 前言 

螺旋板式换热器是一种高效率的换热装置，其由两张金属隔板以螺旋状的方式卷制

而成，为提高螺旋通道的机械强度，通道壁面布置定距柱，冷热流体之间的热量交换通

过螺旋壁面进行[1]。国内外专家学者对螺旋板式换热器的研究主要集中在对螺旋板式

换热器结构参数的优化以及对定距柱的研究：甘刘意等[2]利用 FLUENT 软件进行流动及

传热数值模拟对比了普通螺旋板式换热器和其提出的新型缩放板螺旋板式换热器，研究

发现两种螺旋板式换热器的阻力系数随雷诺数 Re 的变化趋势是相同的，但是缩放板螺

旋板式换热器的阻力系数相较普通螺旋板式换热器比较大，雷诺数 Re 在 6286 到 125714
范围内，缩放板螺旋板换热器的综合性能优于普通螺旋板式换热器。李越胜等[3]采用数

值模拟的方法研究螺旋板换热器结构对其换热性能的影响，结果发现定距柱间距增大或

板间距减小会降低换热器传热性能。Martin 等[4]提出了一种螺旋板式换热器尺寸确定的

简便方法。该方法包括一个迭代过程，其中物理尺寸，如板宽和外部螺旋直径是给定的

初值，直到迭代计算出的压降和热负荷满足设计问题的要求，该方法对单相螺旋换热器

的尺寸估算提供了参考。Agus P 等[5]研究了层流状态下矩形、方形、三角形、梯形、半

圆形螺旋板通道对流动与换热的影响，发现矩形和三角形截面的平面内螺旋通道具有较

高的换热性能，但需要更大的泵功率。部分学者将多孔介质和纳米流体应用于螺旋板式
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换热器，Mustafa Yasin Gökaslan 等[8]对未填充的螺旋光通道以及填充三种不同直径（2.00 
mm、2.38 mm 和 3.17 mm）球的螺旋通道进行了实验研究，给出了螺旋光通道内表面、

外表面、平均表面的努塞尔数 Nu 与迪恩数 De 的关系式，发现在通道中加入 2 mm 的球

更能提高平均对流传热系数。Kaliannan Saravanan 等[6]对以苯为冷流体水为热流体的螺

旋板式换热器进行了实验研究，探究冷流体的质量流量、温度、压力等参数对螺旋板式

换热器换热性能的影响，并基于实验数据给出了有实际工程意义的努塞尔数计算公式。 
以上研究较为详细的研究螺旋板结构参数以及流动通道与换热的关系，但目前的研

究鲜有提及螺旋通道内由于离心力的影响而产生的自发性涡流结构 Görlter 涡 [7]。

Swearingen [8]初次在实验中利用烟线可视化和热线技术清晰地显示了 Görtler 涡从形成、

发展（一次不稳定）到失稳的整个过程，并提出了 Görtler 涡的二次不稳定性是引起边

界层转捩的直接诱因。Yang[9]通过分析了光谱空间中的能量输运研究了 Görtler 涡的涡旋

机制，定义了两个新的术语：旋转诱导重分布项和旋转诱导壁法向扩散项，以反映施加

系统旋转对能量输运过程的影响，并提出了维持 Görtler 涡旋的四个关键过程。 
本文以螺旋板式换热器为基础，忽略定距柱的存在，研究了螺旋通道几何参数对

Görlter 涡以及通道换热的影响。 
1 数值计算模型 

1.1 几何模型 

本文的螺旋线光通道即为两块平行的螺旋板构成的，图 1 为螺旋线光通道三维模型 
及边界条件示意图,其中 R 为阿基米德螺旋线基圆曲率半径，W 为螺旋通道高度，H 为螺

旋通道宽度，具体几何参数见表一。 
表 1 模型几何参数 

case 1 2 3 4 5 6 7 8 
R(mm) 20 20 20 20 20 45 70 95 
W/H 0.2 0.33 0.50 0.58 0.67 0.33 0.33 0.33 
本文采用结构化网格对模拟通道进行离散，网格系统是由面网格拉伸而得到的体网

格如图 2 所示，网格质量满足计算要求。 

    

图 1 螺旋线光通道三维模型及边界条件示意图     图 2 螺旋线光通道网格划分示意图 
1.2 控制方程 

为了数值模拟的高效进行以及保证数值模拟结果的准确性，同时尽量满足计算机的

性能要求，因此在模拟过程中对物理模型做出如下简化假设： 
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（1）螺旋线光通道与其中的流体物性均为常物性，流体本身的密度、黏度和比热

容不随温度和时间的变化而变化。 

（2）通道内流体为层流流动。 

（3）流体为不可压缩流体，流体特性只与空间有关，与时间无关。 

（4）在流动过程中的流体本身无内热源，且将流体的体积力和黏性耗散忽略。 

在以上假设的基础上，对计算区域进行数值模拟的控制方程为： 
质量守恒方程： 

 ( ) ( )0 1,2,3i
i

u i
x




= =


 (1) 

动量守恒方程： 

 ( ) k
i k

i k i i
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x x x x

 
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 (2) 

能量守恒方程： 

 ( )p i
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Tc u T
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 
   
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1.3 边界条件 

本文是对螺旋板式换热器冷流体侧螺旋线光通道进行数值模拟，冷流体通道的壁面

采用等壁温边界条件模拟热流体对其进行加热，前后两面采用周期性边界条件如图 1 所

示，模拟流体介质选用空气，Re 数在 200 到 1600 范围内，入口温度为 313K，恒定壁温

为 333K。 
进口处的边界条件： 
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出口处的边界条件： 
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0
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螺旋线通道的固体壁面上速度为 0，温度为第一类边界条件即壁面温度已知： 

 
( ) ( ) ( )

( )
, , , , , , 0

, , W
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1.4 主要参数 

雷诺数 Re 定义： 



 

4 

 /in eRe u D =  (7) 
平均努塞尔数 mNu 定义式： 

 /m A local ANu Nu dA dA=    (8) 
式中， A为螺旋线光通道总的传热表面积。 

局部努塞尔数 localNu 定义式： 

 ( )/ /local local f w b
TNu h D D T T
n




= = − −


 (9) 

阻力因子 f 定义式： 
 02 /f p L=   (10) 

式中， 0L 为流体流动方向上螺旋线光通道的无量纲长度， p 为无量纲压降。 
无量纲长度 L 定义： 

 0/L x x=  (11) 
式中， x 为螺旋通道沿流动方向上的任意位置， 0x 为螺旋通道的总长度。 

无量纲的二次流强度 Se数定义式： 
 2 /n

ABS eSe J D =  (12) 
式中，  为流体密度，

n
ABSJ 为绝对涡通量， 表示粘度系数， eD 表示特征长度。 

绝对涡通量的定义式: 

 ABS
1 | | dSn n

S

J
S

=   (13) 

式中， n 是涡量在横截面法线方向的分量， S 为横截面的截面面积。 

平均二次流强度 mSe ： 

 /ne
m

V v

DSe dV dV



=    (14) 

综合评价因子定义： 
 ( ) ( )1 1/mJF Nu Nu f f=  (15) 

式中， 1Nu 、 1f 为 R=20 mm、W=20 mm、H=60 mm 的螺旋线光通道的平均努塞尔数、

阻力系数。 
2 网格独立性考核及数值方法验证 

2.1 网格独立性考核 

采用 Fortran 语言进行程序编写建立螺旋线光通道的物理模型然后进行网格划分接

着进行数值模拟计算。对于螺旋线光通道结构规则的模型，采用结构化网格较为合理。

网格模型选用六面体网格，六面体网格的计算速度更快，并且更适合螺旋线光通道模型。

计算程序中网格划分采用无限插值法。结构化网格生成技术中无限插值法属于适体坐标

系的代数方法。其优点是算法简单、生成网格速度很快，对于螺旋线光通道这类规则区

域，网格效果是令人满意。 
对 Re=1000，通道曲率半径 R=20 mm，通道高度 H=60 mm，通道宽度 W=20 mm
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的螺旋线光通道模型进行网格独立性考核，不同网格数的计算结果如表 2 所示。通过数

值模拟结果可以看出，随着网格数量的增多，平均努塞尔数 Num和阻力系数 f 的变化越

来越不明显，因此选用序号 2 的网格进行数值计算。 
表 2 网格独立性验证 

序号 网格数 平均努塞尔数 Num 阻力系数 f 
1 26×56×581 13.96 0.168 
2 26×56×871 14.19 0.169 
3 39×76×581 14.27 0.169 

2.2 数值方法验证 
将本文所运用的数值方法与他人的实验结果进行对比来验证数值方法，实验数据来

自文献[10]，文献对未填充的螺旋通道进行传热实验研究。首先按照文献中实验对象的有

关结构参数建立相同的模型，在相同工况下对建立的模型进行数值模拟，并将数值模拟

所获得的结果与实验获得的结果进行对比，图 3 为数值结果与实验结果的对比图。对于

螺旋线光通道内壁面来说，数值模拟结果与实验模拟结果的最大相对误差为 11.27%。对

螺旋线光通道外壁面来说，数值模拟结果与实验模拟结果的最大相对误差为 6.41%。误

差均在可接受范围之内，因此本文所用的数值方法是可靠的。 

 
图 3 数值结果与实验结果对比图 

3 结果分析与讨论 

3.1 不同宽高比对螺旋线光通道流动与传热特性的影响 
图 4 示出不同通道宽高比 W/H（0.20、0.33、0.50、0.58、0.67），通道曲率半径 R

为 20 mm 的螺旋线光通道的平均努塞尔数 Num、通道阻力系数 f、平均二次流强度 Sem、

综合评价因子 JF 随雷诺数 Re 的变化。如图 4（a）所示，在 Re=200~1600 范围内，W/H
变化对 Num的影响较小。对于 W/H 相同的螺旋线光通道，通道 Num随 Re 的增加而逐步

增大。当 W/H=0.58 时，Num达到最大，此时再增大 W/H 会导致 Num降低，而 W/H 在

0.20 到 0.58 之间，W/H 增加会使得 Num增大。如图 4（b）所示，对于 W/H 相同的螺旋

线光通道，f 均随着 Re 的增大而减小。Re 在 200 到 400 之间 f 的变化较大，而在 400 到

1600 之间 f 的下降幅度比较平缓。处于相同 Re 下，W/H 增大会导致 f 的减小，W/H=0.67
时的 f 最小，W/H=0.20 时的 f 最大。在 Re 较大时，W/H 的增大对 f 的影响并不明显。如

图 4（c）所示，Sem随 Re 的增大而增大。W/H 从 0.20 增加到 0.58 时，会使 Sem增大，

在 W/H 为 0.58 时 Sem达到最大，然后继续增加 W/H 到 0.67，Sem反而降低且整体低于
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W/H 为 0.50 的 Sem，因此可以看出在 W/H=0.58 时，螺旋线光通道的 Sem达到最大。如

图 4（d）所示，通道宽度 W 的变化都会影响到综合评价因子 JF 的变化。除了 Re=200、
1400，W/H=0.20 的螺旋线光通道的 JF 低于 1，其它不同雷诺数不同 W/H 的 JF 均大于 1。
W/H=0.67 的 JF 要大于其它通道。W/H 的变化对 JF 的影响较大，W/H 的增加使得 JF 逐

渐增大。 

 
图 4 不同通道宽高比 W/H 的螺旋线光通道对流动与传热特性的影响 

 
图 5 Re=800 时不同 W/H 下 Nulocal与 L 的关系 

图 5中可以看出不同W/H下Nulocal随通道无量纲长度的变化趋势基本相似均是随着

通道无量纲长度上下波动。Nulocal的峰值的大小和位置与 W/H 有关。在 Nulocal峰值附近，

W/H=0.50时，Nulocal最高，若继续增加 W/H，Nulocal峰值反而会降低，而 W/H 在 0.20

到 0.50 内螺旋线光通道 W/H 增加使得 Nulocal的峰值逐渐增大。通道入口处 Nulocal很大

是因为入口效应的存在。入口效应消失后 Nulocal开始逐渐增大，是因为 Görlter 涡的出

现与发展加强了流体内部的扰动增大了通道局部的换热从而导致 Nulocal 增大。在 Nulocal

峰值过后，不同 W/H 的螺旋线光通道中 Nulocal上下波动变化是由 Görlter涡的不稳定性

以及 W/H 对 Görlter 涡的影响所导致的。 

由图 6 可知，不同 W/H 的 Selocal随 L 的变化趋势是相似的。当流体流入螺旋线光通
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道后，随着流体流向凹壁面，在流动过程中形成 Görlter 涡使得 Selocal上升，随着流体的

继续流动，Görlter 涡开始减弱，Selocal 开始下降。W/H 会影响通道内 Selocal 的大小。通

道内 Selocal随着流体流动先迅速增大然后减小，接着在长度比在 0.1 后，Selocal呈现出上

下波动的趋势。在 Selocal 峰值附近，W/H=0.50，Selocal 最高，若继续增大 W/H，Selocal

的峰值反而会降低。同时可以看出随着 W/H 的增大，Selocal变化的越来越早。 

 
图 6 Re=800 时不同 W/H 下 Selocal与 L 的关系 

 
图 7 Re=800 时 W/H=0.20、0.58 时 Selocal峰值处的速度矢量图 

3.2 不同曲率半径对螺旋线光通道流动与传热特性的影响 

图 8 示出不同通道曲率半径 R（20 mm、45 mm、70 mm、95 mm）下，通道宽度 W
为 20 mm、通道高度 H 为 60 mm 的螺旋线光通道的平均努塞尔数 Num、通道阻力系数 f、
平均二次流强度 Sem、综合评价因子 JF 随雷诺数 Re 的变化。如图 8（a）所示，对于 R
相同的螺旋线光通道，Num随 Re 的增加而逐步增大。R 增加会导致 Num减小，在同一雷

诺数下，R 为 20 mm 的 Num始终最大。R 从 20 mm 增加到 45 mm，Num最大减小了 6.2%，

R 从 45 mm 增加到 70 mm，Num最大减小了 8.8%，R 从 70 mm 增加到 90 mm，Num最大

减小了 7.3%，可见 R 的变化对 Num的影响较大。如图 8（b）所示，f 随 Re 的增大而减

小。Re 在 200 到 400 之间 f 下降较快，而在 400 到 1600 之间 f 下降的比较平缓。R=20 mm
时，f 始终大于其他通道。R 增大会导致 f 的减小，因此减小 R 更有助有流体流动。当 R
从 20 mm 增加到 45 mm 时，f 最大减小了 13.4%，R 从 45 mm 增加到 70 mm，f 最大减

小了 15.4%，而 R 从 70 mm 增加到 95 mm，f 最大减小了 16.1%。可以看出，随着 R 的

增大，f 减小的越来越大。如图 8（c）所示，Sem随 Re 的增大而增大。R 从 20 mm 增加

到 120 mm 时，Sem逐渐减小，并且随着 Re 的增大，不同通道曲率半径的平均二次流强
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度之间的差值逐渐增大。在 Re=400~1600 范围内，当 R 从 20 mm 增加到 45 mm 时，Sem

最大减小了 20.4%，R 从 45 mm 增加到 70 mm 时，Sem最大减小了 23.6%，R 从 70 mm
增加到 95 mm 时，Sem最大减小了 20.2%，由此可知 R 从 45 mm 增加到 70 mm 时，Sem

的下降最明显。如图 8（d）所示，R=45 mm、70 mm、95 mm 的螺旋线光通道的 JF 均

大于 1，说明对比 R=20 mm 的螺旋线光通道增大 R 可以强化换热。随着 Re 的增大，不

同曲率半径的螺旋线光通道的综合评价因子整体呈现出增大趋势。R 为 95 mm、Re=1600
时 JF 达到最大值。同时可以看不曲率半径的螺旋线光通道的 JF 和 Re 的关系整体趋势

是相似的。 

 
图 8 不同通道曲率半径 R 的螺旋线光通道对流动与传热特性的影响 

 
图 9 Re=1200 时不同通道曲率半径 R 下 Nulocal与 L 的关系 

图 9 中可以看出不同通道曲率半径下 Nulocal在通道中的变化趋势是相似的。在通道

入口处 Nulocal很大是因为入口效应。入口效应消失后 Nulocal开始逐渐增大，是因为流体

流经凹壁面产生了 Görlter 涡，而 Görlter 涡的出现与发展加强了流体内部的扰动增大了

通道局部的换热从而导致 Nulocal增大。在 R=20 mm 时，Nulocal首先发生变化，Nulocal开

始变化的位置随着 R 的增大而逐渐向后移动，且达到 Nulocal峰值的位置也逐渐向后。随

着 R 的增大，通道内 Nulocal峰值后的 Nulocal波动逐渐平缓，可见增大 R 会减弱螺旋线光



 

9 

通道的局部换热效果。 
由图 10 可知，不同 R 的螺旋线光通道中 Selocal的峰值大小是不同的，R=20 mm 通

道的 Selocal峰值最大，并且 Selocal的峰值随着 R 的增大而减小。通道中 Selocal的变化均是

先增大后减小然后上下波动。从图 9 可以看出 R=20 mm 的通道中 Selocal首先发生变化，

说明 R=20 mm 的通道中 Görlter 涡率先出现导致通道中 Selocal的增大，然后随着流体的

运动，Görlter 涡运动发展使得 Selocal发生变化，由于 Görlter 涡本身的不稳定性，导致了

通道中 Selocal变化不具有规律性，但总体变化趋势接近。 

 
图 10 Re=1200 时不同通道曲率半径 R 下 Selocal与 L 的变化关系 

图 11 为螺旋线光通道结构参数 W/H=0.33、R=20 mm、95 mm 时，通道中不同区域

Selocal 峰值点处速度矢量图。图 11 中可以看出通道中局部二次流强度 Selocal 的变化是由

于 Görlter 涡的存在发展所影响的，相较于其他区域 Selocal的峰值点，峰值点 1 处的 Selocal

是最大了，从速度矢量图也可看出峰值点 1 处的二次流强度是最大的，这就导致了在峰

值点 1 处的局部努塞尔数的增大。随着流体在通道中的流动，通道中 Selocal 也在逐渐减

小，通过速度矢量图同样可以看出通道中二次流强度逐渐减弱。对比 W/H=0.20 和

W/H=0.58 的不同区域 Selocal峰值点处速度矢量图可以看出 R 增大，使得通道中 Selocal减

小，通道中二次流强度的减小从而削弱了通道内流体与通道的换热。 

 

图 11 Re=1200 时 R=20 mm、95 mm 时 Selocal峰值处的速度矢量图 
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4 结  论 

采用数值模拟的方法对等壁温热边界条件下螺旋线光通道层流流动与传热的影响，

得到了以下结论。 

（1）在 Re=200~1600 范围内，对于宽高比相同的通道，通道平均努塞尔数、平均

二次流强度均随雷诺数的增加而逐渐增大，阻力系数随雷诺数的增大而减小。通道内绝

对涡通量随着流体流动先增大然后减小，接着呈现出上下波动的趋势。 
（2）不同宽高比局部努塞尔数随通道长度的变化趋势基本相似均是上下波动。宽

高比增大时，整个通道的绝对涡通量都会降低且降低幅度越来越小。通道内平均二次流

强度随着宽高比的增加而逐渐增大。 
（3）通道曲率半径的增加会导致平均努塞尔数的减小，不同通道曲率半径下局部

努塞尔数随通道长度的变化趋势是相似的。通道阻力系数随雷诺数的增大而减小，随着

曲率半径的增大，阻力系数小的程度越来越大。 
（4）局部二次流强度的峰值随着曲率半径的的增大而减小，随宽高比的增大先增

大到宽高比为 0.5 时达到最大，继续增加通道宽高比会导致局部二次流强度峰值减小。

通道曲率半径 R 从 20 mm 增加到 95 mm 时，通道内局部二次流强度逐渐减小。 
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摘要：以树叶为灵感，提出新型仿生翅片构型。通过实验和数值模拟，研究了翅片形状对热沉散热性

能的影响。进一步，基于响应面法结合遗传算法对翅片弧度进行多目标优化。此外，优化后翅片的流

动和换热特性以揭示其强化散热机理。结果表明，与传统直三角翅片相比，参数为 D=1.91，R1=0.20，

R2=0.50 的优化翅片显示了最好的综合散热效果，与直三角翅片相比，综合散热效果提升 7%以上。 

关键词：仿生翅片，响应面法，遗传算法，多目标优化  

0 前言 

翅片散热器作为 CPU 散热系统是最重要的部件之一，主要通过增大换热面积和诱

导二次流减薄边界层来达到增强换热的目的，其形状优化是增强散热的主要途径之一。

关于散热器形状优化的研究主要集中在已有设计基础上进行简单变形，比如在平直翅片

上穿孔或开槽[1]，也有工作是提出一些新型形状比如折纸形翅片，波浪形翅片 [2-3]，以

进一步增强其对气流的扰动，诱导涡流的产生。然而，从增强气流扰动的角度出发设计，

往往会造成较大的流动阻力，甚至会恶化换热。 
近年来，越来越多的研究学者将仿生学运用到设计中，在电子器件散热领域运用

仿生学的研究较少，Li 等[4]以鲨鱼皮为灵感，提出高效低阻的新型散热器，并以熵值为

目标进行散热优化，最终提出的构型熵值更小，且温度分布更均匀。刘景成等[5] 提出一

种鲨鳃型强化传热翅片，增加湍流程度，提升了板翅换热器的换热效果。 
以上分析可以看出，仿生学可以为电子器件散热提供更有效的散热方案。为更好

地利用仿生结构，进一步可对仿生翅片进行参数优化。杨等[6]使用遗传算法优化板翅散

热器， Okbaz 等[7]使用遗传算法对涡流发生器进行参数优化，并使用响应面法进行了局

部灵敏度分析。 
本文以树叶为灵感，设计一种呈现两侧弯曲同时纵向也进行弯曲处理的仿生翅片。 

然而，弯曲的翅片在增强换热的同时也会带来较大的流动损失，为了达到更好的综合传

热效果本工作基于引入遗传算法，以翅片的努塞尔数 Nu 和摩擦因子 f 为目标函数，对

翅片进行参数优化取翅片弯曲处理的三个弧度为参数（D、R1、R2）。分析了不同结构

翅片诱导的流动及换热特性，以揭示其内在的散热机理。 
1 几何模型和数值方法 

1.1 翅片设计模型 



图 1 所示为本工作所研究平直三角翅片和仿生翅片的提取构建过程：首先提取树叶

三维空间结构，取树叶剖面积最大处垂直切割，树叶截面作为翅片根部，忽略树叶边缘

弧度近似为三角形，得到的具体构型如下所示。平直翅片为本工作所研究基础翅片，长

高厚度分别为 10,15和 2 mm。仿生树叶翅片保留了树叶的叶脉结构，叶脉将翅片分成两

部分，并进行弯曲处理，翅片高度方向也进行弯曲处理，弯曲弧度半径作为本工作多目

标优化设计变量（R1、R2、D），长高厚度与平直翅片保持一致。 
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（a）翅片提取   （b）直三角翅片     （c）仿生翅片 

图 1 翅片提取与构型 

1.2 计算模型和边界条件 

计算模型如图 2所示，入口处采用速度入口，温度为 26℃，出口为压力出口，左右

侧面为周期边界，底面为恒定热流密度（20000 W/m2），加热面长宽均为 10 mm。计算

域入口段出口均为 2倍翅片长（20 mm），宽度为 10 mm，高度为 17 mm。 

速度
入口

压力
出口

Hx
y

z

 

图 2 计算模型 

1.3 控制方程 

数值计算中的控制方程包括：连续性方程，动量方程，能量方程以及湍流方程。 
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式中，μ，P，cp，k和 T分别为动力粘度，压力，比热，热导率和温度。 

湍流模型使用 RNG模型[21]： 
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式中，Gk和 Gb分别表示由平均速度梯度和浮力产生的湍流动能；YM代表波动膨胀的不

可压缩湍流对总耗散率的贡献；αk和 αε分别是 k和 ε的逆有效普朗特尔数。 

1.4 数据处理 

雷诺数 Re和摩擦因子 f的计算式为： 
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式中，uin为进口气流速度，Dh为通道当量直径，∆𝑝为通道内流经散热器的压降。 
散热器的换热系数 h由以下公式确定： 
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式中，q为热流密度，A为加热面面积。Tin和 Tout分别为通道入口和出口温度。 
 

hhDNu


=
 

   (9) 

式中，λ为是流体在平均温度下的热导率。 

综合评价因子： 
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式中，Nu0和 f0为直三角翅片努塞尔数和摩擦因子。 

1.5 网格无关性验证和实验验证 

为验证网格独立性，  图 3显示了不同尺寸网格数下的努塞尔数分布曲线。从曲线可

以看出随着网格数目逐渐增加，Nu 呈现增大的趋势，网格数从 900,000 增至 970,000 时，

结果误差不超过 0.7%，最终选择 970,000网格。 

为验证数值方法的可靠，与文献中[18]实验结果进行对比验证。模型尺寸和边界条

件与实验保持一致，模拟结果和实验相对比如错误!未找到引用源。4 所示，误差小于

5%，数值方法可靠。 



 
  图 3网格独立性验证                        图 4 实验验证 

2 多目标优化方法 

2.1 响应面法 

表 1 设计变量取值范围 

 设计变量 下限/mm 上限/mm 

1 D 0.2 2 

2 R1 0.2 1.5 

3 R2 0.2 1.5 

本工作的重点为优化翅片三个设计参数（R1,R2,D），设计参数均会影响对散热器的

传热和摩擦特性，为了综合分析各参数对目标变量的影响，采用响应面技术进行可视化

分析。响应面技术[20]（RSM）是一种结合数学和统计方法，通过多个二次回归方程来

拟合设计变量和响应值之间函数关系的技术，通过实验设计（DOE）并使用回归分析

来确定设计参数对目标变量的影响，表 1 错误!未找到引用源。给出了三个设计变量的

取值范围。实验设计方法采用拉丁超立方抽样（LHS），覆盖均匀，在有限空间内可有

效减少实验规模。 
由于输入变量和输出变量为高度非线性关系，故采用 Kriging 模型[22]构建响应面，

Kriging 模型是一种多维差值技术，同时考虑全局和局部的共同影响因素，它的输出参

数等于全局的设计空间加上局部偏差： 
 ( ) ( )Output f inputs Z inputs= +  （11） 

式中，f 为完全二阶多项式，Z 为局部偏差，使用 Kriging 模型构建的响应面因能更准确

的反应输出变量和输入变量之间的关系，拟合度更好。 
2.2 多目标优化问题 

多目标优化的概念是在某个情景中在需要达到多个目标时，由于容易存在目标间

的内在冲突，一个目标的优化是以其他目标劣化为代价，因此很难出现唯一最优解，取

而代之的是在他们中间做出协调和折衷处理，使总体的目标尽可能的达到最优。散热器



的热性能可以通过增强传热或者减少压降来实现，但在大多数问题中，两种目标的实现

往往是冲突的，因此符合多目标优化问题范围。在本研究中，Nu 应尽量大，f 需尽可能

小，以实现更好的传热强化。 
2.3 多目标遗传算法 

遗传算法[23]是根据大自然中生物体进化规律而设计提出的，是模拟达尔文生物进

化论的自然选择和遗传学机理的生物进化过程的计算模型，是一种通过模拟自然进化过

程搜索最优解的方法。为改进搜索性能，避免局部最优解，增强 Pareto 前进的能力，本

工作选择基于第二代非支配排序的多目标遗传算法（NSGA-Ⅱ），具体优化流程如图 5错
误!未找到引用源。所示：（1）导入设计模型，确定设计变量（2）进行 CFD 流场模拟，

得到 DOE 实验设计数据（3）建立准确 Kriging 响应面模型，得到目标变量和设计变量

关系（4）对设计变量进行遗传算法优化，参数设置如下：种群数量为 2000，产生下一

代种群的交叉和突变概率为 0.98和 0.02，在迭代 30902次后收敛。（5）从 Pareto前沿中

选择三个综合换热性能最高的三个候选点进行验证，计算误差（6）选择最优设计参数，

优化停止。 
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DOE实验设计
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优化模型

确定设计点
（设计变量）

CFD流场模拟

得到目标变量
（Nu、f ）

 
图 5 优化设计流程图 

3 结果与讨论 

利用响应面构成方法对响应面优化结果进行分析，揭示仿生翅片内在散热机理。

下一节对优化结果进行流场和热场的分析，从流场结构角度进一步分析散热机理。 
3.1 响应面构成与分析 

为生成更准确的响应面，在 LHS（拉丁超立方取样）的基础上生成的 15 个试验点，

为了保证更好地精确度增加了 5个加密点，20个取样点的设计变量值和具体结果如下表 
2 所示： 

表 2 试验点取值及结果 



No D R1 R2 Nu f 
1 0.24  0.78  1.06  64.85  2.45  
2 0.52  1.42  0.69  66.55  2.34  
3 0.70  1.69  1.81  73.26  4.03  
4 1.14  0.24  1.14  64.83  2.22  
5 1.69  1.78  0.91  69.17  2.98  
6 0.61  0.34  1.51  66.42  2.85  
7 1.60  0.52  0.76  65.03  1.91  
8 1.06  1.06  1.21  66.68  2.71  
9 0.43  1.60  1.29  68.81  2.97  
10 1.33  1.87  1.59  72.43  3.66  
11 1.78  1.14  0.84  67.15  2.28  
12 1.87  0.70  1.36  67.97  2.68  
13 0.97  1.96  0.99  69.68  3.20  
14 0.78  0.61  0.61  64.30  1.88  
15 1.23  1.33  0.54  66.42  2.32  
16 1.51  1.23  1.89  72.58  4.04  
17 1.42  0.43  1.74  69.29  3.34  
18 1.96  1.51  1.44  70.40  3.19  
19 0.88  0.88  1.96  70.85  4.11  
20 0.34  0.97  1.66  67.77  3.54  

为观察响应面的拟合程度，具体化生成响应面的质量，采用决定系数（R2）[24]来

评价响应面质量：决定系数是用响应面回归方程解释的输出参数变化的百分比。它用来

解释的变异与总变异的比值，如果响应面能完全穿过样本点则认为拟合程度好，最佳值

为 1。决定系数在数学上表示为: 
2
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（12） 

式中，yi为第 i个采样点的输出参数值，yi为回归模型在第 i个采样点处的值，𝑦̅为

数值的算术平均值，N为设计点个数。 

为了更直观表示生成响应面准确性，采用 Goodness Of Fit（GOF）图来反应生成响

应面的质量，生成的 GOF 图如图 6 所示。图中两个目标函数的设计点观测值基本和响

应面预测值吻合，预测值和观测值基本都落在斜率为 1 的直线上（表示两值相等），表

明该响应面拟合程度较好。       图 7所示为三个设计变量（R1、

R2、D）关于目标变量的灵敏度。通常来说，灵敏度越高则表示目标变量对设计变量越

敏感，正值表示正相关，负值表示负相关。可以看出，参数D对目标变量影响最小，R1

和 R2对目标变量的影响较大。R1的局部灵敏度最高，主要原因为 R1作为首先接触冷流

体的一侧，先接受流体的冲击，其形状结构对压降和传热影响要大于 R2 和 D。其次从

图中可以看出，设计参数变化越大，造成的压降损失越大，但是在一定程度上也能增强

湍流度和流体掺混从而增强换热。 



   
图 6 GOF 图       图 7 灵敏度 

3.2 Pareto最优前沿 

在本问题中，优化得到的最优设计变量不是单一解，而是一组由最优的非支配解

组成的解集，这个解集为 Pareto 最优解集。在整个目标函数构成的空间中，Pareto 前沿

为由最优解组成的点的集合，针对本问题生成的 Pareto解集如图 8所示。  

  

图 8 Pareto 前沿 

选择 Pareto前沿中综合换热性能最优的三组解进行仿真验证，验证结果如表 3 所示，

最优解为第一个验证点，在下一节将对该参数的优化翅片进行散热和流动性能分析。 
表 3 Pareto 前沿候选点 

No D/mm R1/mm R2/mm 
Pareto前沿点 CFD验证点 相对偏

差/% Nu f η Nu f η 

1 1.91  0.20  0.50  66.69 1.93 1.08 66.60 1.95 1.07 1.34 

2 1.95  0.21  0.50  66.68 1.93 1.08 66.52 1.98 1.06 2.40 

3 1.98  0.20  0.50  66.68 1.94 1.08 66.48 1.97 1.05 2.40 

3.3 优化翅片性能分析 

图 9为 z=0.1mm截面速度分布云图。直翅片速度分布呈现对称结构，由于流道面积

突然减小，在翅片两侧形成了高速区，且在翅片尾端形成了流动死区，弱化了传热效果。

优化形状的翅片增加了凸起结构，进一步减小 x 方向流通面积，在通道两侧形成了更强
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的高速流动区域，增强了换热效果。 

 

（a）直三角翅片       （b）优化翅片 

图 9 z=1mm截面翅片速度分布 

图 100为两种翅片湍动能分布，可以看出，高湍动能区均出现在流体接触翅片的两

侧，其中直翅片高湍动能区呈现对称分布，在翅片上游处的湍动能较强，表示流体混合

程度越剧烈，边界层破坏更强烈。优化翅片由于翅片弯曲结构在翅片凸起部分增加了高

湍动能区，更有利于进一步破坏边界层，相比于直翅片增强了换热。其次，由于二次流

的形成和发展在翅片尾端形成了另一处高湍动能区，优化翅片的湍动能稍大于直翅片，

该处的二次流是造成流动损失的主要原因。 

Turbulent Kinetic Energy: 0.5  0.85  1.2  1.55  1.9  2.25  2.6  3Turbulent Kinetic Energy: 0.5  0.85  1.2  1.55  1.9  2.25  2.6  3[J/kg]TKE:

 
（a）直三角翅片      （b）优化翅片 

图 10 z=1mm截面翅片湍动能分布 

图 11 所示为翅片后产生的旋涡。可以看出直翅片在翅片尾端形成了两对涡旋，几

乎呈现对称分布，该对涡旋将冷空气停滞在涡核中心，降低传热效果。优化翅片在翅片

下游只存在一个较为明显的涡核中心，相比于将冷流体停止在涡核内，和此处涡核中心

相对的涡带走了漩涡中心内的冷空气，改善了流体的停滞现象，促进冷热流体的掺混和

换热增强，且在一定程度上减少了流动损失。 

 
（a）直三角翅片         （b）优化翅片 

图 11 翅片下游二次流 

图 12 进一步分析了优化翅片在不同雷诺数下的传热、流动特性和综合热性能。由

努塞尔数(Nu)变化曲线可知，两种翅片努塞尔数都随流速增大而增大，优化翅片的传热

性能整体优于直翅片。摩擦因子 ( f ) 同样呈现随流速增大的趋势，优化翅片的弯曲结构

造成了更大的压力损失，因此流动损失略高于直翅片。对比优化翅片的综合换热性能，

随流速增大优化翅片的综合换热性能呈现逐渐增大的趋势，且均大于 1，最大综合换热

因子可达到 1.078。综上，优化翅片在不同流速下的综合换热性能均优于直翅片，可以

提供更好的散热效果。 

[ ]Velocity: [ ]Velocity: 0   0.5   1   1.5   2   2.5   3   3.5   4   4.5   5   5.5   6



 
（a）Nu                                                                           (b) f 

 

(c) η 
图 12 仿生翅片优化结果 

4 结  论 

以树叶为灵感，提出新型仿生翅片构型。通过实验和数值模拟，研究了翅片形状

对热沉散热性能的影响。主要结论如下： 
（1）使用 Kriging模型建立的关于翅片设计变量和目标变量的响应面准确性高，可

以用来预测不同弧度下仿生翅片的目标变量值。 
（2）优化仿生翅片相比直翅片稍增大流动阻力，显著增强换热效果。 
（3）多目标遗传算法优化后的翅片有效增强换热，综合传热性能最高提升 7%以上。 
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摘要：精准锁定水下目标、快速反演航行信息，准确识别特征属性，是海洋探潜的关键问题。本文构

建了分层流中钝体绕流数理模型。开展了多源扰动诱发内波与热尾流浮升抑制耦合作用下，自由表面

兴波特性及尾迹特征演变机制的数值模拟研究。捕捉了分层流中表面尾迹的温度场、流场及波高场分

布信息，探索了分层流中尾迹演化机理。研究对反演潜航器航行参数，实现间接反潜具有重要意义。 

关键词: 分层流 潜航器 尾迹 散波波系 

0 引言   
海洋环境中流体温度和盐度具有垂直分层特性，使得海水密度沿垂向分层，并形成

大范围稳定分层区域。海洋中的水体密度呈现典型的三层分布状态，上层及下层近似密

度均匀分布，中间层为密度连续变化的跃层[1]。当密跃层较薄时，流动可简化为上下两

层的强分层流动。分层流动区别于一般均匀流动，流体涡旋受多源扰动，垂向运动受到

抑制。涡旋在平衡位置上下振动，形成体积效应内波，进而演化发展形成长时间、远距

离传播的内波尾迹[2]。分层流中钝体绕流产生脱落涡旋等多尺度涡旋结构，且涡旋湍流

流动受到强烈抑制，形成饼状涡旋尾迹及随机湍流尾迹。分层流体中潜航器航行，艇体

排挤周围海水产生的体积效应会诱发内界面兴波，而内界面扰动传递至海洋表面将联同

艇体的体积效应共同对近水面流场进行调制，进而形成类似舰船行波的开尔文尾迹。此

外，温度垂直分层的海洋环境，潜航器艇体绕流使得冷热水体垂向往复运动，温度场发

生时空波动，从而诱发自由表面出现冷/热尾迹特征。 
上世纪八十年代，有学者发现了密度分层流体中钝体绕流的漩涡状尾迹特征[3]。针

对这一现象，Li 等[4]将尾迹涡旋分为不同结构，并在无量纲准则数雷诺数-内弗劳德数 
(Re-Fr) 图上绘制了其位置分布。与均匀流体相比，分层流体中的涡旋结构垂直方向运

动受内波抑制，衰减速度较慢，尾迹涡旋结构主要沿水平方向发展[5]。此后，大量学者

对钝体绕流涡旋特征与 Re、Fr 等无量纲准则数之间的关系展开了研究[6-9]，发现尾流中

的不稳定结构随临界无量纲准则数的变化出现转捩现象。Yashodhara 等[10]开展了潜艇缩

比模型水下尾流流场分布的可视化实验，艇体结构使附近的流体受到较大的流阻，体积

效应内波与尾迹效应内波联合作用下尾流呈现脱落涡的特征。总体上，国内外学者对于

分层流动中潜航器内波作用下的尾迹涡旋结构特征有了一定的了解，但研究方法上主要

依赖实验手段进行定性分析，数值模拟对象多为简单钝体模型。缺乏对实尺度潜体的内
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波作用机理及尾迹涡旋转捩特性的研究，且尚未建立成熟的尾迹生成演化机理模型以及

有效的数值计算方法。 
潜航器水下航行时，其冷却系统会在尾流场形成热排放区，热尾流浮升并传至海表

后形成具有温度差异信号的冷/热尾迹。Gebhart 等[11]认为热尾流的浮升过程与动量交换

有关，将潜航器冷却水的排放简化为射流模型，获得了自由面温度场与速度场的特征参

数。杨立等[12-14]建立了水下平台热尾流浮升近似模型，得到了表征射流中心轨迹、射流

温差、射流宽度和速度变化规律的参数，并进一步对均匀海洋环境和分层海洋环境中热

尾流的浮升高度变化规律进行了研究。李大鹏等[15]研究发现冷却水排出后，尾迹涡旋

运动初期由惯性力为主导，随后减弱发展为浮升力占主导的自由上浮过程。陈伯义等[16]

开展了热尾流温度测量实验研究，并获得了远轴对称尾流的解析解。张修峰等[17]对带有

螺旋桨的艇体模型在均匀流体与分层流体中的热尾流分布展开了实验研究，结果表明温

度分层会显著抑制热尾流的浮升。Luo 等[18]认为冷表皮的厚度是影响水面尾迹热特征的

因素，并开展了数值模拟与实验与研究。张昊春等[19]采用 VOF 法对热尾流的浮升扩散

特性进行研究，结果表明在分层流体中，尾流浮升至水面更容易呈现冷尾迹特征。Chen
等[20], [21]认为水面尾迹的冷热情况由热排放温度和流体分层程度决定。张旭升等[22]采用

有限体积法对潜艇三维模型进行数值计算，得到了潜深、航速、排水速度等对热尾流浮

升的影响规律。针对潜航器热尾流的浮升规律，国内外学者已经开展了大量的研究工作，

证实了潜航器尾迹具有明显的温差信号。潜航器水下航行作为扰动源会对尾迹的演化规

律产生影响，需要分析潜航器源致内波与热尾流浮升抑制联合作用下近水面尾迹的兴波

特性及时空演变特征。因此，本文基于计算流体力学方法，构建海洋分层流动数理模型

与数值计算方法，并进行无限长圆柱分层绕流内界面兴波数值验证实验。进一步，开展

密度垂直分层 (温度垂直分层) 的海洋中潜航器水下航行时的自由表面兴波特性研究。

上述研究工作可为揭示分层流中潜航器尾迹时空演化特征研究提供参考，并为复杂海天

背景辐射下目标尾迹的红外探测提供理论支撑及数据支持。 
1 分层流中钝体绕流的数理模型 

对于密度分层钝体绕流流动，本文基于瞬态不可压缩粘性流体 Navier-Stokes 方程

及 VOF (Volume of Fluid) 多相流模型，研究内界面及自由表面兴波特性。对于温度分层

钝体绕流流动数值模型，本文在密度分层钝体绕流控制方程基础上，增加求解温度形式

的能量方程和状态方程实现温度和密度的输运过程，构建分层流体中多源扰动下的目标

尾迹兴波数理模型[23]。 
无源项时的连续性方程： 
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式中，ρ 为流体密度，ui 为流动速度，xi 为空间位移，t 为流动时间，二维流动状态时，

i=1, 2，三维流动状态时，i=1, 2, 3。 
惯性系下的动量方程： 
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式中， uj为流动速度， p 为流体静压，τij 为粘性应力张量，gi 为重力加速度分量，Fi为



 

除重力以外其他质量力及表面力分量（二维流动状态时，j=1, 2，三维流动状态时，j=1, 
2, 3）。由 Stokes 假定及本构方程得到粘性应力张量： 
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式中，εij 为变形率张量，δij 为克罗内克符号，ζ 为四阶各向同性张量系数。其中，变形

率张量 εij定义如式 (2-7) 所示。 
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强分层的两层流模型存在明显的内界面，本文采用VOF模型对分层界面进行捕捉，

相分布和界面位置由相体积分数 αi 来描述。 
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式中，Vi 为第 i 相占据的网格单元体积，V 为网格单元体积。相 i 分布由相体积分数输

运方程控制。 
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海洋线性分层流体可以认为是由无限多的强分层流体组成，本文利用海水温度场实

测数据拟合的方式，获取线性分层流中海水基本物性参数及密度与温度场映射关系。进

一步地，基于海水密度分布与温度分布之间的函数关系，建立海洋水体的线性分层模型。 
 290 0.1667T h= −  (7) 

 2644.895 2.612 0.005T T = + −  (8) 

 26545.302 15.377 0.025pc T T= − +  (9) 

 6 20.666 0.007 8.669 10T T −= − + −   (10) 

 10 30.029303 0.0001327 4.109 10T T −= − +   (11) 

其中，T 为流体温度，h 为海水垂直深度，cp 为海水定压比热，λ 为导热系数。  
流体密度线性分层由水体温度分层实现，引入能量方程： 
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式中，E 为控制体内的总能量，Φ 为耗散函数。 
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潜航器分层流动多处于湍流状态，近壁面流动处于未充分发展的湍流流态，远场尾

流区处于自由剪切湍流流态。综合考虑捕捉潜航器尾迹兴波时空演变特征的精度与计算



 

资源，本文采用涡粘性湍流模型中的 SST k- 双方程模型[24]进行数值模拟研究。 
k- 双方程模型由湍动能 k 及湍动能比耗散率 输运方程控制： 
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k- 双方程模型由湍动能 k 及湍动能耗散率 输运方程控制： 
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式中，Pk、P分别为平均速度梯度下产生的湍动能、湍动能比耗散率，Гk、Г和 Г分别

为对应项的有效扩散系数，Yk 和 Y湍流作用下对应项的耗散，Sk、S和 S为对应项的源

项。平均速度梯度下产生的湍动能 Pk、湍动能比耗散率 Pω 的具体形式如下： 
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式中，R=2.95，Prt 为湍流普朗特数， 为热膨胀系数，T 为温度梯度。 
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综上所述，SST k-ω 湍流模型充分考虑了浮力效应对流体沿垂向流动的抑制，有效

的反应了流体分层对湍流时空发展的抑制作用。本文基于 CFD 有限体积法对分层流动

钝体绕流的内界面及自由表面兴波的时空演变特征进行求解，数值求解过程采用基于压

力基的瞬态隐式耦合求解器。 



 

2 钝体绕流数值计算结果及分析 
2.1 强分层流中圆柱绕流内界面兴波数值验证实验 

两层流模型实验研究简单而直观，且易在分层水槽中实现制备。而数值计算方面基

于多相流理论 (VOF 模型) 可以清晰地捕捉相界面波动信息。本节利用构建的分层钝体

绕流数值模型，研究强分层流二维圆柱绕流内界面兴波时空演化特征。通过建立强分层

流数值水槽与 Arntsen[25]的圆柱绕流特性实验研究进行对比，分析两层流中流速及钝体

与分层内界面相对位置关系等因素对内界面兴波特性的影响。 
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图 1 计算域边界条件 

 
圆柱直径 D=0.05 m，计算流体域总长度 L=140D，高度 H=8D。自由表面采用刚盖

假设。数值水槽内界面距离自由表面高度 h1=3D，上层流体密度1=998.2 kg/m3，计算域

底部距离内界面高度 h2=5D，下层流体密度2=1023.2 kg/m3。为分析内界面上、下钝体

绕流兴波特性，分别开展圆柱中心距离自由表面高度 Hd=1.4D 及 Hd=4.4D 的数值模拟。

流体域左侧距圆柱中心 Ld=20D 处为速度入口边界条件，定义强分层流内弗劳德数 Fn： 
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式中，ud 为拖曳速度，系数 cn为： 
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为提高网格质量，加快数值收敛，节约计算资源，计算域网格采用结构化网格划分

方式。网格整体加密方式遵循近圆柱绕流区域密集远离绕流区域稀疏的原则。同时为精

确捕捉内界面波高场信息，对于两层流体分界面进行局部加密处理。 

  
(a) Hd =1.4D (b) Hd =4.4D 

图 2 圆柱绕流计算域网格划分示意图 



 

针对强分层流 (两层流动) 二维圆柱绕流数值模拟研究，本文分别划分 10 万、30
万、60 万、90 万、120 万等五套不同分辨率的网格，通过捕捉分层流动中内界面波高场

信息，进行网格无关性验证。圆柱中心距自由表面高 Hd 分别 1.4D 及 4.4D，内弗劳德数

Fn=0.3 时，不同分辨率网格下的内界面最大波高 Hw,max 变化曲线如图 3 所示。 

 
图 3 网格无关性验证 

 
由上图 3 网格无关性分析可知，五种不同网格分辨率下内界面最大波高差异较小，

网格数达到 60 万时，潜深 1.4D 及潜深 4.4D 圆柱绕流内界面最大波高分别达到 1.04D
和 0.94D。随着网格数量继续的增加，内界面最大波高大小几乎不变。因此，综合考虑

获取内界面的波高场位移信息的精度及数值计算的算力成本，本文最终选用数量大小为

60 万的中等分辨率网格，进行无限长二维圆柱绕流的数值分层水槽计算。其他工况亦参

照此数量级及网格划分方式开展数值模拟研究。 
表 1 强分层圆柱绕流数值实验工况 

序号 内弗劳德数 Fn 圆柱中心潜深 Hd 
1 0.3 1.4D, 4.4D 
2 0.4 1.4D, 4.4D 
3 0.5 1.4D, 4.4D 
4 0.6 1.4D, 4.4D 
5 0.7 1.4D, 4.4D 

 
基于本章构建的强分层钝体绕流数值计算模型，得到内弗劳德数 Fn =0.6 (圆柱绕流

拖曳速度为 0.1 m/s) 时，圆柱中心处于潜深 1.4D 及 4.4D 下的强分层流体的两层流动速

度场（如图 4、6 所示）及密度分布（如图 5、7 所示）。 

图 4 潜深 1.4D，圆柱绕流速度场分布 
 


